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Resumen 
El trabajo de investigación que se presenta en esta memoria ha tenido como objetivo 
avanzar en el conocimiento de guiados lubricados presurizados, tanto hidrostáticos, 
hidrodinámicos como en régimen híbrido. Se ha trabajado con fluidos convencionales y 
con fluidos magnéticos, lográndose en ambos casos prestaciones mejoradas con 
respecto a soluciones pasivas convencionales, y una respuesta activa avanzada. 
 
En el desarrollo de lubricación basada aceites minerales convencionales, fluidos 
Newtonianos, se ha realizado una herramienta de cálculo con la que predecir el 
comportamiento de cojinetes radiales, axiales y guiados lineales; todo ello orientado a 
su uso durante la fase de diseño de máquinas herramienta. Los modelos se han 
validado mediante un nuevo banco de ensayos donde analizar los prototipos de 
cojinetes radiales. El nuevo banco de ensayos ha servido para aislar el comportamiento 
del cojinete radial a analizar con respecto al resto del sistema, efecto que en los 
bancos de ensayos clásicos limita su caracterización. Para finalizar con las soluciones 
de lubricación mediante fluidos convencionales se ha desarrollado una válvula 
adaptativa en base a diafragmas flexibles; y por otro lado, una solución de lubricación 
autocompensada basada en conductos internos en el propio guiado. Estos desarrollos 
han sido tanto teóricos, en base a modelos de fluidodinámica, como experimentales, 
con sendos bancos de ensayos. 
 
El siguiente gran bloque de la investigación presentada en esta memoria se orienta al 
uso de fluidos magnéticos para la obtención de lubricación activa. Se ha trabajado con 
fluidos magnetoreológicos y ferrofluidos, donde tras realizar una actividad de síntesis 
para adquirir un conocimiento básico sobre su composición, se ha realizado una 
caracterización experimental en profundidad de dos fluidos comerciales; los dos fluidos 
que se han utilizado durante la investigación. Se ha desarrollado un modelo teórico 
apoyado con su respectivo banco de ensayos para el estudio de cojinetes radiales, 
tanto hidrodinámicos como hidrostáticos. Para estos últimos se han desarrollado 
también válvulas magnetoreológicas con las que controlar el caudal de alimentación. 
En esta investigación se ha comprobado la mejora de la linealidad en la lubricación 
hidrodinámica, así como la rigidez infinita con las válvulas magnetoreológicas 
controladas en lazo cerrado. Finalmente se ha desarrollado una junta de estanqueidad 
basada en fluidos magnéticos, donde los ferrofluidos han demostrado un 
comportamiento compatible con los requerimientos de cabezales de máquinas 
herramienta de precisión. 
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Definiciones básicas 
Debido a que prácticamente toda la bibliografía existente en relación a la lubricación 
hidrostática e hidrodinámica (tanto convencional como activa) está publicada en inglés, 
se considera oportuno realizar unas definiciones básicas en castellano para 
equipararlas a la bibliografía consultada. 
• Guiados de lubricación presurizada: Se trata de aquellos guiados donde 
existe un lubricante presurizado entre las dos pieza con movimiento relativo 
evitando así el contacto, la fricción y el desgaste. Esta presión se puede 
producir por dos motivos: una presurización externa mediante un sistema de 
bombeo a alta presión, o debido a la velocidad relativa de movimiento y la 
geometría del propio guiado. Cuando se trata de un bombeo externo a alta 
presión se denomina lubricación hidrostática, cuando la presión es debida a la 
velocidad del guiado se denomina lubricación hidrodinámica, y en el caso de 
una combinación de ambos casos lubricación híbrida. Por otro lado, los guiados 
de lubricación presurizada que se estudian en esta investigación son de dos 
tipos: rotacionales y lineales. Los apoyos de los guiados de rotación se 
denominan cojinetes radiales o cojinetes axiales, según sea el grado de libertad 
que restrinjan. En los guiados lineales el apoyo se denomina patín, que puede 
ser patín simple o patines opuestos. 
 
Figura i - Guiados lubricados en cabezales: a) Arquitectura tipo de un cabezal con 
cojinetes radiales y axiales, b) presión hidrostática y c) efecto hidrodinámico. 
 
• Lubricación hidrostática: La lubricación hidrostática es aquella donde el 
fluido se presuriza mediante una bomba hidráulica externa a una presión 
elevada, suficiente para generar la capacidad de carga y rigidez necesaria por 
el sistema. Estas propiedades, disponibles desde velocidad nula, dependen de 
   
a) b) c) 
Definiciones básicas   xxix 
 
 
los restrictores que se utilicen para controlar el caudal y la presión en las 
cavidades. 
• Lubricación hidrodinámica: La lubricación hidrodinámica es aquella donde el 
fluido se presuriza gracias a la velocidad relativa de las partes móviles, la 
geometría del sistema y las propiedades reológicas del lubricante que se utilice. 
Este lubricante se bombea a baja presión, con el caudal suficiente para 
refrigerar el sistema, pero en definitiva a una presión muy inferior a la 
necesaria para soportar la carga. A baja velocidad los guiados basados en este 
tipo de lubricación carecen de rigidez ni capacidad de carga, y por tanto 
durante las fases de arranque y parada existe contacto y desgaste. 
• Lubricación híbrida: La lubricación híbrida es una combinación de la 
lubricación hidrostática e hidrodinámica. Se sacrifica parte de la capacidad que 
podría tener un guiado hidrostático de un tamaño equivalente para dotarle de 
una capacidad hidrodinámica a velocidad nominal de trabajo. La solución 
resultante dispone de unas prestaciones superiores a la que se obtendrían con 
una lubricación hidrostática a la misma velocidad de operación; y además, en 
reposo (velocidad nula) presenta la sufiente rigidez y capacidad de carga para 
evitar el contacto. 
• Cojinete: Los cojinetes son los elementos que se utilizan para el guiado de 
ejes y en general mecanismos de rotación. En este trabajo se estudiarán los 
cojinetes radiales trabajando en lubricación hidrodinámica, hidrostática e 
híbrida con lubricantes convencionales y con fluidos magnéticos. 
• Cojinete radial: Los cojinetes radiales son aquellos que restringen el 
movimiento radial de los rotores. Entre los cojinetes radiales se pueden 
identificar los cojinetes de apoyo múltiple o lo cojinetes de cavidad múltiple. 
• Cojinete axial: Los cojinetes axiales son aquellos que restringen el 
movimiento axial de los rotores, diferenciándose los cojinetes de empuje en 
platos de torneado y los anulares en cabezales de rectificado y torneado. 
• Apoyo hidrostático: Se entiende por la unidad básica de lubricación 
hidrostática, que se compone por una cavidad rodeada por el land, donde se 
inyecta lubricante presurizado que previamente ha circulado a través de algún 
tipo de restrictor o válvula. 
• Cavidad: La cavidad es un área con una profundidad netamente superior a la 
holgura entre la parte fija y la parte móvil del guiado presurizado. Esta cavidad 
está rodeada del land. 
• LAND, Superficie de hoLgurA circunfereNcial a la caviDad: El land es la 
superficie de holgura estrecha (juego entre las partes móviles del guiado) que 
rodea la cavidad de todo apoyo hidrostático. 
• Cojinete de apoyo múltiple: Se trata de un cojinete compuesto por múltiples 
apoyos hidrostáticos, existiendo un ranura entre ellos para evitar que la presión 
del lubricante de cada apoyo afecte al contiguo. Con estos cojinetes se 
consigue una rigidez y capacidad de carga en cualquier dirección radial, y 
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gracias a que los apoyos están aislados mediante la ranura mencionada, el 
cálculo del comportamiento se simplifica pudiéndose asumir ecuaciones 
analíticas, Figura ii (b). 
• Cojinete de cavidad múltiple: Se trata de un cojinete compuesto por 
múltiples cavidades, no existiendo la ranura de los apoyos, de tal modo que la 
presión de las cavidades afecta a las contiguas. Se trata de una solución más 
eficiente, en especial cuando se diseña para trabajar en régimen de lubricación 
híbrida, pero el cálculo de las sus prestaciones se complica y es necesario 
resolverlo mediante métodos numéricos, Figura ii (a). 
  
a) b) 
Figura ii – Cojinetes radiales: a) cavidad múltiple b) apoyo múltiple 
 
• Patín: Los patines son los elementos utilizados en los guiados lineales de 
lubricación presurizada. Los patines suelen tener por lo general un apoyo 
hidrostático, aunque pueden ser múltiples para ofrecer rigidez ante cargas 
descentradas. 
  
a) b) c) 
Figura iii - Guiado lubricado en carros hidrostáticos: a) Arquitectura tipo de un carro 
lineal de máquina herramienta con patines opuestos, b) presión hidrostática en un 
patín simple, y c) presión hidrostática en un patín opuesto. 
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• Patín simple: Se denomina patín simple cuando trabaja en una única 
dirección, por lo general soportando el peso propio del sistema. 
• Patines opuestos: Son dos patines opuestos que permiten incrementar la 
rigidez del guiado lineal con lubricación hidrostática. 
• Restrictor: Elemento hidráulico que genera un pérdida de carga proporcional 
al caudal que fluye a través de él. Los restrictores que se analizan en este 
trabajo son los de orificio y los capilares. 
• Restrictor capilar: Se trata de un tipo de restrictor pasivo donde el lubricante 
fluye de modo laminar, por lo que la resistencia hidráulica es función de la 
geometría y la viscosidad del lubricante. 
• Restrictor de orificio: Se trata de un tipo de restrictor pasivo donde el 
lubricante fluye en régimen turbulento, por lo que su resistencia hidráulica es 
función de la velocidad y densidad del fluido. 
• Válvula adaptativa: Las válvulas adaptivas son soluciones evolucionadas de 
los restrictores pasivos. En estos casos la válvula modifica su geometría, 
mecanismo interno y en general el paso de lubricante en función de las 
presiones generadas en el sistema. En este trabajo se estudiará un caso 
particular de estas válvulas, en concreto las válvulas de diafragma. 
• Válvula de diafragma: Se trata de un tipo de válvula adaptativa donde un 
diafragma metálico flexible se deforma en función de la presión interna en el 
guiado, permitiendo un flujo superior en las cavidades de los apoyos 
hidrostáticos que mayor fuerza están soportando y por tanto mayor presión 
generan. 
• Lubricación autocompensada: Se trata de una solución particular de la 
lubricación hidrostática, donde el fluido circula a través de un circuito interno 
del guiado generando la presión requerida en cada instante, sin necesidad de 
restrictores ni válvulas. 
• Fluido magnético: Fluidos que modifican su reología en función de un campo 
magnético externo, pudiéndose diferenciar dos grupos: fluidos 
magnetoreológicos (fluidos MR) y ferrofluidos (FF). 
• Fluido magnetoreológico (MR): Los fluidos MR son suspensiones de 
partículas magnéticas micrométricas en líquidos portadores, por lo general 
aceites minerales. A estos compuestos se les añade aditivos y surfactante que 
evitan la aglomeración de las partículas. Los fluidos MR aumentan el esfuerzo 
cortante de manera proporcional a la intensidad del campo magnético que se 
les aplica, hasta llegar a la saturación del fluido. 
• Ferrofluido (FF): Los ferrofluidos son suspensiones coloidales estables de 
partículas magnéticas nanométricas que responden ante un campo magnético 
externo aplicado. Los ferrofluidos, en comparación a los fluidos MR, carecen de 
un esfuerzo de cizalladura relevante, pero son capaces de generar presión que 
puede ser suficiente para ciertas aplicaciones. 
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• Válvula magnetoreológica (MR): Las válvulas MR son dispositivos mediante 
los cuales se puede modular el caudal y la presión de un fluido MR en función 
del campo magnético que se le aplique. Estas válvulas se han utilizado para el 
desarrollo de cojinetes hidrostáticos activos con fluidos MR. 
• Juntas de estanqueidad de fluidos magnéticos: Juntas que aíslan 
volúmenes donde existen piezas en movimiento, habitualmente la carcasa de 
un cabezal y su eje. El fluido magnético, por lo general un ferrofluido (FF), 
permite un aislamiento de los volúmenes, con una presurización que puede ser 
tanto positiva como negativa, vacío. 
 
    
 
 
 
Lista de símbolos 
Listado de los símbolo básicos que se utilizarán a lo largo de la memoria. En la Figura 
iv  y la Figura v se muestran esquemáticamente las variables más importantes 
relacionadas con los patines hidrostáticos y los cojinetes radiales respectivamente. 
 
 
Figura iv - Detalle de patín hidrostático, descripción de los elementos y las variables. 
 
 
Figura v - Detalle de cojinete radial, descripción de los elementos y las variables. 
  
Fuerza (Fi,j) 
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Símbolo Unidades Descripción de la variable 
a [mm] Longitud del land axial en cojinete radial 
aB [mm] Longitud de land en sentido transversal del apoyo hidrostático 
aL [mm] Longitud de land en sentido longitudinal del apoyo hidrostático 
B [T] Flujo de campo magnético 
Bp [mm] Anchura del patín hidrostático 
b [mm] Anchura de la cavidad 
C [µm] Holgura radial 
Cf [Nm] Momento de fricción 
Ca [Nm] Par de fricción del eje 
Cc [Nm] Par de fricción del cojinete 
c [J/Kg*ºC] Calor específico 
D [mm] Diámetro del cojinete 
Di,j [N·s/m] Amortiguamiento (matriz de amortiguamiento: Dxx, Dxy, Dyx, Dyy) 
e [µm] Desplazamiento 
F [N] Fuerza 
Ff [N] Fuerza de fricción 
f [-] Coeficiente de fricción 
fc [-] Número de fricción 
fr [-] Factor de fricción de la cavidad 
H [A/m] Intensidad de campo magnético 
Hf [W] Potencia de fricción 
Hfl [W] Potencia de fricción del land 
Hfr [W] Potencia de fricción de la cavidad 
Hp [W] Potencia de bombeo 
h [µm] Espesor de la capa del fluido  
hc [µm] Espesor de la capa del fluido de Couette 
hr [µm] Profundidad de la cavidad 
Ki,j [N/µm] Rigidez del sistema (matriz de rigidez: Kxx, Kxy, Kyx, Kyy) 
L [mm] Longitud del cojinete 
l [mm] Longitud de la cavidad 
n [-] Número de cavidades 
Oa [-] Posición del centro de eje 
Oc [-] Posición del centro del cojinete 
p [Pa] Presión 
pr [Pa] Presión de la cavidad 
ps [Pa] Presión de suministro 
Q m3 /s Caudal volumétrico  
R [Pa·s/m3] Resistencia hidráulica 
Re [-] Número de Reynolds 
r [mm] Radio  
ra [mm] Radio del eje 
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rc [mm] Radio del cojinete 
S [-] Número de Sommerfeld 
T [ºC] Temperatura 
U [m/s] Velocidad de deslizamiento 
W [N] Capacidad de carga 
x, y, z [m] Sistema de coordenadas cartesiano 
u ,v ,w [m/s] Velocidades del fluido 
β [-] Ratio de la presión en el punto de referencia 
ξ [-] Ratio de la resistencias hidráulicas en el punto de referencia 
∆T [ºC] Cambio de temperatura  [s-1] Velocidad de cizalladura 
ε [-] Excentricidad 
θ [°] Coordenada angular 
θL [°] Ángulo entre cavidades 
µ0 [N/A
2] Permeabilidad en el vacío (µ0 = 4·pi·10
-7) 
µr [-] Permeabilidad magnética (relativa) µr= µ/ µ0 
µ [Pa-s] Viscosidad dinámica 
ν [m2/s] Viscosidad cinemática 
ρ [Kg/m3] Densidad 
σ [Pa] Tensión 
δ [-] Deformación 
τ [Pa] Esfuerzo cortante 
τ0 [Pa] Esfuerzo cortante fluencia, seudo-plástico en fluidos MR. 
φ [°] Ángulo de posicionado 
ψ [°] Ángulo de inclinación 
Ω [rpm] Velocidad Angular 
 
 
 

  
Capítulo 1 
 
Introducción 
1.1 PREÁMBULO 
El trabajo de investigación que se describe en esta tesis doctoral tiene como eje 
vertebral el comportamiento de guiados con lubricación presurizada de altas 
prestaciones para máquinas herramienta, comúnmente conocidos como cojinetes y 
guías de lubricación hidrostática e hidrodinámica. Con el objetivo de mejorar el 
comportamiento de esta tecnología de guiado (lubricación presurizada), se ha realizado 
un estudio exhaustivo de la respuesta del lubricante bajo diferentes condiciones de 
trabajo; desde las condiciones más conocidas y referenciadas en bibliografía, hasta la 
lubricación activa mediante fluidos magnéticos, pasando por válvulas adaptativas y 
sistemas de lubricación autocompensada. 
 
La fricción, el desgaste y sobre todo la lubricación entre las superficies con movimiento 
relativo son elementos fundamentales de la investigación que se ha llevado a cabo. 
Estos tres términos se aglutinan en una disciplina denominada tribología, acuñada y 
adoptada de forma internacional por la academia a mediados del s.XX y que en la 
actualidad es como se conoce a la ciencia que estudia estos comportamientos. El 
propio término “tribo”-cuyo origen griego (“τρίβω”) significa rozar o frotar- ya hace 
referencia a los fenómenos que se quieren analizar: el rozamiento, el desgaste y la 
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lubricación entre los dos cuerpos que bajo una carga tienen movimiento relativo entre 
sí. 
 
Richard Stribeck (1861-1950) definió las tres condiciones básicas de cualquier sistema 
lubricado que dependiendo de las condiciones a las que esté sometido, carga aplicada 
y velocidad relativa principalmente, se pueden enumerar como: Lubricación límite (I), 
lubricación mixta (II) y lubricación hidrodinámica (III). Estas tres condiciones de 
lubricación se reflejan en las curvas de comportamiento que llevan su nombre (curva 
de Stribeck) y que pueden encontrarse en cualquier publicación o manual de referencia 
de tribología (Neale 1995). Como se puede observar en la Figura 1-1, las tres 
condiciones corresponden a tres estados claramente identificados: 
 
Figura 1-1 Curva de Stribeck, condiciones básicas de lubricación de guiados 
 
La lubricación límite (I) corresponde a condiciones de baja velocidad o viscosidad y alta 
carga portante, de tal modo que las partes móviles del mecanismo entran en contacto 
y las prestaciones de la lubricación vienen principalmente dadas por el comportamiento 
químico que confieren los aditivos del lubricante. A medida que la carga disminuye o la 
velocidad-viscosidad aumenta, comienza a crearse una película de aceite entre los 
cuerpos en movimiento, lubricación mixta (II). Esta película es aún muy delgada, del 
mismo orden de la altura de las asperezas de los componentes, por tanto el 
comportamiento del guiado es una mezcla entre la lubricación hidrodinámica y el 
contacto entre cuerpos indicado en la lubricación límite. La tercera condición 
corresponde al caso en el que la película de lubricante asegura en todo momento que 
los cuerpos en movimiento no entran en contacto entre sí, y la carga portante (fuerza 
externa aplicada) se transmite a través del lubricante presurizado. Este caso se 
denomina lubricación hidrodinámica (III). 
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Este trabajo de investigación se centrará en el tercer caso, lubricación hidrodinámica o 
lubricación con película de lubricante completamente desarrollada, situación aplicable 
también a la lubricación hidrostática. 
 
Como ejemplo de aplicación de las otras dos condiciones, la lubricación límite 
corresponde a los guiados de deslizamiento que se pueden encontrar en los carros de 
traslación de las máquinas herramienta, habitualmente recubiertos de material plástico 
(PTFE y derivados) para mejorar el comportamiento tribológico. En cuanto a la 
condición de lubricación mixta, se trata de un comportamiento que se puede observar 
en diferentes elementos de máquinas, tales como engranes, cojinetes de bielas y 
muñequillas de cigüeñales, así como en las fases de arranque y parada de los cojinetes 
hidrodinámicos convencionales. 
 
Resumiendo, en el proyecto de investigación de tesis doctoral que se presenta en esta 
memoria se han desarrollado cojinetes radiales y guiados lineales, con lubricación 
hidrostática e hidrodinámica de altas prestaciones. Para ello se ha trabajado 
principalmente en: sistemas hidrostáticos autocompensados, válvulas adaptativas y 
fluidos magnéticos activos, tanto desde un punto de vista teórico y de modelización, 
como de experimentación mediante diferentes bancos de ensayos desarrollados a lo 
largo del proyecto. 
 
1.2 MOTIVACION 
El diseño de máquinas herramienta de altas prestaciones, tanto en términos de 
productividad como de precisión, pasa por optimizar el comportamiento de todos los 
componentes que entran en juego en la cadena cinemática de sus diferentes grados de 
libertad: Carros y cabezales principalmente. Junto a los componenetes estructurales y 
los elementos de accionamiento y captación, el guiado representa una parte 
fundamental del comportamiento de cualquier mecanismo móvil, en este caso carros 
de traslación y cabezales de rotación. Por lo que disponer de una base sólida de 
conocimiento resulta fundamental para cualquier diseñador que busque proyectar 
soluciones eficaces y eficientes en máquinas herramienta. 
 
Existen diferentes tecnologías de guiado que pueden ser aplicables en las condiciones 
habituales de una máquina herramienta, siendo los más comunes: 
 
• Rodadura: Sistemas con elementos rodantes, tanto esféricos (bolas) como 
rodillos cilíndricos o cónicos; aplicados en patines, rodamientos y jaulas de 
agujas como dispositivos más representativos.  
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• Guiados de deslizamiento: Mediante materiales de baja fricción (habitualmente 
politetrafluoroetileno PTFE teflón – Turcite ®), implementado como 
regla/contraregla o guía abierta en forma de V y/o superficie plana. En 
cualquier caso con alimentación de aceite a baja presión a través de canales 
(patas de araña) para asegurar la lubricación en toda la superficie de contacto. 
• Guiados lubricados con aceite presurizado: Lubricación hidrostática y lubricación 
hidrodinámica en función de las condiciones de contorno. En el caso de darse 
una condición mixta de ambos casos, lubricación híbrida. 
• Sistemas de guiado para aplicaciones de máquinas herramienta de 
ultraprecisión: Guiados aerostáticos, guiados flexible y guiados magnéticos. 
 
Los guiados para aplicaciones de ultraprecisión no se consideran en este estudio, dado 
que sus prestaciones no se ajustan a las necesidades habituales de las máquinas 
herramienta industriales, tales como: Curso de desplazamiento elevado, alta capacidad 
de carga, rigidez y amortiguamiento; alta velocidad, bajo rozamiento, elevada precisión 
de movimiento, facilidad de diseño y montaje, y economía de instalación y uso. Bajo 
estas premisas, los sistemas más extendidos son los de rodadura y los de 
deslizamiento, y en menor medida los guiados lubricados con aceite presurizado, tanto 
hidrostáticos como hidrodinámicos. 
 
Los sistemas de rodadura son los más extendidos por su sencillez de diseño, 
disponibilidad comercial y elevadas prestaciones (velocidad, rigidez y precisión). Los 
guiados de deslizamiento son también ampliamente instalados en máquinas donde se 
prime la productividad (capacidad de arranque de material) frente a la precisión, dado 
que a la facilidad de diseño y montaje se une la gran rigidez y amortiguamiento que 
ofrecen estos guiados. La velocidad y la precisión en cambio no son su mejor baza, 
principalmente por la fricción (origen de su elevado amortiguamiento) que se produce 
en las intercaras del guiado. El calor generado debido a la mencionada fricción limita la 
máxima velocidad de desplazamiento, y la resolución de posicionado (y con ello la 
precisión) está fuertemente condicionada con el rozamiento en el contacto, efecto 
conocido y ampliamente documentado como “stick-slip”. 
 
Los guiados lubricados con aceite presurizado, tanto hidrostáticos como 
hidrodinámicos, aúnan las ventajas de ambos sistemas, ofreciendo una elevada 
capacidad de carga, bajo rozamiento (y con ello resolución-precisión), alta velocidad de 
funcionamiento, y sobre todo amortiguación en el guiado. En contraposición están los 
aspectos relacionados con el diseño, dado que son guiados que se proyectan por el 
propio fabricante de la máquina y por tanto requiere de un conocimiento profundo de 
la tecnología. Otros elementos limitantes son el coste de fabricación del guiado junto 
con los elementos auxiliares que necesita (bombeo, filtrado, refrigeración), así como el 
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riesgo que ante un fallo de funcionamiento, la reparación resulta costosa 
(tiempo/económico) en casa del cliente. Ante esta situación, los fabricantes de 
máquinas herramienta que buscan mejorar el comportamiento de sus máquinas y 
optan por el uso de guiados lubricados (tanto hidrostáticos como hidrodinámicos), han 
de profundizar en la tecnología adquiriendo el conocimiento teórico y experimental que 
les permita ejecutar proyectos de esta índole. 
 
Este proyecto de investigación, cuyos resultados se resumen en la presente memoria, 
ha respondido por tanto a la motivación de dominar la tecnología de lubricación 
hidrostática e hidrodinámica, además de aportar nuevo conocimiento relacionado con 
soluciones que permitan alcanzar unas prestaciones mejoradas. Los siguientes puntos 
desgranan la motivación descrita: 
 
• Adquirir y dominar los conocimientos necesarios para proyectar guiados 
hidrostático e hidrodinámicos fiables y de comportamiento predecible para 
máquinas herramienta. 
• Desarrollar nuevos sistemas de alimentación con restrictores y válvulas que 
regulen el flujo de lubricante en los cojinetes y guiados de manera eficiente y 
eficaz. Mediante estas soluciones se espera lograr mejoras notables en cuanto 
a la rigidez y capacidad de carga con respecto a soluciones pasivas de 
lubricación.  
• Estudiar las prestaciones del uso de lubricantes activos basados en fluidos 
magnéticos para obtener guiados inteligentes, donde mediante un sistema de 
control poder lograr rigidez infinita dentro de su rango de operación. 
 
1.3 OBJETIVOS GENERALES 
El objetivo general de esta tesis doctoral es el desarrollo de guiados lubricados 
(hidrostáticos-hidrodinámicos) de altas prestaciones mediante el uso de válvulas y 
restrictores adaptativos, y la lubricación activa mediante fluidos magnéticos. Para 
alcanzar este objetivo general se ha trabajado en una gran cantidad y variedad de 
objetivos parciales. Estos objetivos se enumeran y se describen brevemente a 
continuación: 
 
1. Modelizado de comportamiento hidrostático e hidrodinámico de cojinetes 
mediante cálculo numérico basado en la ecuación de Reynolds. Validación de 
los resultados con herramientas comerciales de simulación de computación 
fluidodinámica CFD. 
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2. Desarrollo de herramientas para el cálculo y diseño de guiados hidrostáticos e 
hidrodinámicos (guías lineales y cojinetes de rotación), para un uso extendido a 
nivel de oficinas técnicas. 
3. Diseño y puesta en marcha de un banco de ensayos para cojinetes lubricados 
de cabezales de máquinas herramienta, donde poder realizar una 
caracterización estática y dinámica del comportamiento de los cojinetes bajo 
diferentes condiciones de lubricación y funcionamiento. 
4. Desarrollo de válvulas adaptativas mediante diafragmas flexibles para mejorar 
el comportamiento de los cojinetes hidrostáticos. Diseño, simulación y 
validación experimental. 
5. Desarrollo de sistemas de autocompensación de guiados hidrostáticos lineales 
mediante el uso de cámaras y conductos internos. Diseño, simulación y 
validación experimental. 
6. Diseño de una solución industrial para implementar guiados hidrostáticos 
autocompensados en máquina con el mínimo impacto en la arquitectura de 
máquina. 
7. Cojinetes radiales híbridos activos mediante el uso de fluidos magnéticos como 
lubricante. Diseño, simulación y validación en banco de ensayos. 
8. Desarrollo de válvulas magnéticas para la alimentación de fluido 
magnetoreológico. Diseño, simulación y validación experimental.  
9. Desarrollo de juntas de estanqueidad basadas en fluidos magnéticos para su 
uso en cabezales de alta precisión. Diseño, simulación y validación 
experimental. 
 
1.4 METODOLOGÍA PARA EL DESARROLLO DEL 
PROYECTO DE TESIS DOCTORAL 
El comportamiento de los cojinetes y guiados lubricados (hidrostáticos-hidrodinámicos) 
dependen de la reología del lubricante, las condiciones de presurización y/o flujo de 
lubricante, geometría del sistema, y por último la velocidad relativa entre los elementos 
móviles (eje-cojinete, o guía-carro). Dado que ni la geometría ni la velocidad (ligada a 
las condiciones de mecanizado) se consideran susceptibles de ser modificadas para 
actuar de manera activa en las prestaciones de los guiados, esta tesis doctoral se 
centra en modificar de manera activa o semi-activa las condiciones de presurización del 
lubricante con válvulas adaptativas o autocompensadas, y por otro lado alterar la 
reología del fluido mediante el uso de fluidos magnéticos. 
 
Por tanto, la metodología de investigación llevada a cabo en este proyecto consiste en 
una vez revisada la bibliografía al respecto, plantear las siguientes dos hipótesis que se 
tratarán de esclarecer a lo largo de la investigación: 
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a) El uso de válvulas adaptativas y sistemas autocompensados permite obtener 
cojinetes y guiados hidrostáticos de prestaciones superiores a los sistemas 
convencionales con restrictores pasivos. 
b) Los fluidos magnéticos y sus propiedades para alterar la reología del lubricante 
proporcionan una capacidad de actuar en las prestaciones de los cojinetes 
hidrodinámicos, y en el caso de los hidrostáticos mediante el uso de válvulas 
magnéticas. 
 
Para llegar a la validación de estas dos hipótesis de investigación, se ha trabajado en 
una serie de objetivos parciales que se han descrito y enumerado con anterioridad. El 
proceso para llegar a aportar luz a estas dos hipótesis, que en resumen son el objetivo 
general del proyecto, es el siguiente. 
 
Como todo trabajo de investigación, y más aún una tesis doctoral, toda actividad se 
basa en una revisión exhaustiva y detallada de la bibliografía existente, con el objetivo 
de obtener una visión clara y actualizada del estado de la técnica con respecto a los 
temas que se han tratado. A continuación se ha procedido a modelizar el 
comportamiento de guías y cojinetes bajo lubricación presurizada, tanto en condiciones 
hidrostáticas como hidrodinámicas y en este primer paso se han utilizado lubricantes 
convencionales, fluidos Newtonianos. A continuación se han desarrollado las válvulas 
adaptativas y el sistema autocompensado para lubricación con aceites convencionales, 
tras lo cual se han proyectado los bancos de ensayos necesarios para la validación 
experimental. 
 
La segunda etapa de la investigación se ha centrado en el uso de fluidos magnéticos 
como elemento activo de los guiados lubricados. Además de trabajar en la síntesis y 
caracterización básicas de estos fluidos, se ha desarrollado el modelo que refleja el 
comportamiento teórico de los fluidos magnéticos como lubricantes, para completar el 
trabajo con la fase experimental. Finalmente se ha desarrollado una solución de junta 
de estanqueidad basada en los mismos fluidos magnéticos estudiados para la 
lubricación activa, demostrando experimentalmente sus capacidades de presurización. 
 
1.5 ORGANIZACIÓN DE LA MEMORIA 
 
La memoria de esta tesis doctoral se ha dividido en los siguientes capítulos: 
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Capítulo 1: Introducción. El presente capítulo introductorio trata de contextualizar 
al lector en los objetivos que se han perseguido en base a la motivación inicial de la 
investigación. 
 
Capítulo 2: Revisión bibliográfica. Estudio pormenorizado de la bibliografía técnica 
existente en relación a los guiados con lubricación hidrostática/hidrodinámica, válvulas 
adaptativas y/o autocompensadas, fluidos magnéticos y su aplicación en guiados 
lubricados así como en juntas de estanqueidad. 
 
Capítulo 3: Guiados de máquinas herramienta con lubricación presurizada. 
Desarrollo de una herramienta de cálculo para el dimensionamiento de guiados 
lubricados, y la comparación con soluciones comerciales de CFD. Finalmente se ha 
realizado el diseño, fabricación y puesta a punto de un banco de ensayos para 
cojinetes lubricados. 
 
Capítulo 4: Válvulas adaptativas y sistemas autocompensados. Desarrollo de 
los modelos de comportamiento de válvulas adaptativas mediante diafragmas 
metálicos, y por otro lado un sistema de lubricación autocompensada con un circuito 
de alimentación interno. Todo ello completado con los bancos de ensayos que 
permiten validar los modelos teóricos realizados. 
 
Capítulo 5: Lubricación activa con fluidos magnéticos. Definición de las rutas 
básicas de síntesis de fluidos magnéticos, así como su caracterización reológica y 
magnética. En base a los fluidos magnéticos, desarrollo de un modelo de lubricación 
para fluidos no-Newtonianos, tanto para cojinetes como válvulas magnetoreológicas. 
Finalmente se presenta el desarrollo de los diferentes bancos de ensayos y prototipos 
con los que se han validado los modelos. 
 
Capítulo 6: Juntas de estanqueidad basadas en fluidos magnéticos. En base a 
los fluidos magnéticos utilizados en el capítulo 5, se ha desarrollado una junta de 
presurización para cabezales de alta precisión. Se presentan tanto los modelos 
magnéticos como el prototipo de validación experimental. 
 
Capítulo 7: Conclusiones. Finalmente se presentan las conclusiones obtenidas de la 
investigación llevada a cabo en esta tesis doctoral. A ello se le añaden las líneas 
futuras que se derivan de las conclusiones, y que pueden servir para continuar 
avanzando en el conocimiento de la lubricación activa de guiados hidrostáticos e 
hidrodinámicos. 
 
 
  
Capítulo 2 
 
Revisión bibliográfica de 
lubricación presurizada activa, 
válvulas adaptativas y fluidos 
magnéticos  
2.1 INTRODUCCIÓN 
La revisión bibliográfica se divide en dos grandes apartados, con una previa 
contextualización histórica del desarrollo de la técnica. Por un lado se presenta un 
estudio sobre el estado del arte relacionado con los guiados con lubricación 
hidrostática e hidrodinámica orientados a máquinas de altas prestaciones, y por otro 
lado se describen los avances científicos tecnológicos relacionados con la lubricación 
activa mediante fluidos magnéticos. 
 
Al tratarse de dos áreas lo suficientemente diferenciadas, se ha considerado oportuno 
hacer esta clasificación para una mejor comprensión por parte del lector. Así lo tres 
apartados de este capítulo son los siguientes: 
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• Antecedentes históricos. 
• Guiados de máquinas herramienta mediante lubricación presurizada: 
Hidrostática e Hidrodinámica. 
• Lubricación con fluidos magnéticos de cojinetes y su aplicación en juntas de 
estanqueidad. 
 
2.2 ANTECEDENTES HISTÓRICOS 
Desde los comienzos de las tempranas civilizaciones, la mejora de la tribología, o dicho 
de otro modo, la búsqueda de reducción de esfuerzo para realizar un trabajo, ha sido 
una temática que ha estado en medio de todo avance relevante, como por ejemplo: la 
aplicación de grasas de origen vegetal o animal para la reducción de la fricción 
(contacto seco vs. lubricación), el uso de elementos rodantes para el transporte de 
grandes masas durante la construcción de obra civil (deslizamiento vs. rodadura), 
primer concepto de rodamiento como lo conocemos actualmente ideado por Leonardo 
da Vinci (pistas de rodadura y elementos rodantes en jaulas), y cojinetes de bronce en 
los apoyos de los ejes, dando pie a la ingeniería de materiales para la reducción de 
fricción y desgaste. En el capítulo introductorio de (Frêne et al. 1990) se pueden 
encontrar estos y más casos descriptivos de la evolución de la tribología, desde sus 
orígenes hasta la era moderna, y en el artículo (Rodriguez Lelis 2005) se repasa con 
más detalle los avances tribológicos de carácter histórico. En la Figura 2-1 se muestran 
los tres ejemplos indicados previamente como los más representativos de los albores 
de la técnica: 
 
 
  
a) b) c) 
Figura 2-1 Inicios ancestrales de aplicaciones tribológicas en desarrollos de la 
humanidad: (a) movimiento de grandes masas mediante elementos rodantes, año 500 
A.C., (b) primer rodamiento ideado por Leonardo da Vinci (finales s.XV), y c) cojinetes 
de bronce con lubricación de aceites en máquinas de vapor(s.XIX), (Frêne et al. 1990). 
 
En el análisis de antecedentes existe un hito significativo que es el que marca la era 
moderna de la tribología y más concretamente, por lo que atañe a esta investigación, 
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la LUBRICACIÓN. Este hito está ubicado temporalmente entre la primera y segunda 
revolución industrial (finales del siglo XIX), donde el uso de los nuevos combustibles 
fósiles requería optimizar el diseño de las por entonces primitivas máquinas de vapor, 
expuestas a mayores solicitaciones térmicas y mecánicas. Se trata de los trabajos de 
investigación de Beuchamp Tower (1845-1904) cuyos estudios experimentales sobre la 
lubricación hidrodinámica en cojinetes de locomotoras fueron posteriormente 
analizados por Osborne Reynolds (1842-1912) en el tratado que terminó 
convirtiéndose en el punto de partida de la lubricación moderna, publicación que 
definió las ecuaciones que gobiernan el comportamiento de un fluido presurizado 
(aceite en este caso) dentro de un conjunto eje/cojinete, (Reynolds 1886). En la Figura 
2-2 se presentan los trabajos de Tower y Reynolds. 
 
  
a) b) 
Figura 2-2 Hito principal de la lubricación moderna, a) banco de ensayos de ejes de 
ferrocarril con toma de presión circunferencial (van Beek 2004), y b) extracto del 
artículo de Osborne Reynolds sobre la modelización del lubricante en cojinetes. 
 
Un tercer protagonista que trabajó en definir las bases de la lubricación tal y como se 
conoce en la actualidad es el ruso Nicoli Petrov (1836-1920), el cual estaba más 
centrado en el fenómeno de la fricción en los cojinetes hidrodinámicos. El resultado de 
sus trabajos ha llegado hasta nuestros días con la ecuación de su mismo nombre (ley 
de Petrov) para determinar la fricción en un cojinete hidrodinámico, (Pinkus 1987). 
 
Siendo estos los inicios de la lubricación hidrodinámica, la lubricación hidrostática tuvo 
un comienzo más mediático, la Exposición Universal de Paris de 1878, donde adquirió 
el nombre comercial de Ice-Road. En dicha feria se mostraba el poco esfuerzo que 
era necesario realizar para mover una gran masa guiada mediante patines 
hidrostáticos, y por tanto la prácticamente nula fricción que ofrecen los guiados 
hidrostáticos independientemente de la carga externa que soporten. Pero más allá de 
la exposición de Paris, estos sistemas cayeron en el ostracismo hasta mediados del 
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siglo XX, que fue cuando resurgieron con fuerza principalmente como aplicación en 
guiados de máquinas herramienta, y mecanismos de precisión con grandes masas 
móviles, como los telescopios terrestres. 
 
Tras estos antecedentes históricos sobre la lubricación hidrodinámica e hidrostática, a 
continuación se presenta una revisión bibliográfica en profundidad de los dos temas 
principales de esta tesis doctoral: La lubricación hidrostática e hidrodinámica de altas 
prestaciones aplicada en máquinas herramienta y la lubricación activa mediante el uso 
de fluidos magnéticos. 
 
Por otro lado, y con el objetivo de estructurar con criterio la gran cantidad de 
información y publicaciones que se han consultado, la revisión bibliográfica de estos 
dos temas se divide en los siguientes apartados: 
 
• Conceptos generales de ingeniería y tribología. La fuente principal de este 
apartado son los libros y manuales de ingeniería y lubricación, así como los 
grupos de investigación más relevantes a nivel internacional 
• Investigación y desarrollo tecnológico. La fuente principal de este apartado son 
los artículos tanto de revistas científicas como las actas de los congresos que se 
han publicado en los últimos años, añadiendo también las tesis doctorales 
defendidas con relación a los temas tratados. 
• Estudio de patentes: Y por último se enumeran las patentes más significativas 
que estén relacionadas con cada apartado. 
 
2.3 GUIADOS DE MÁQUINAS HERRAMIENTA MEDIANTE 
LUBRICACIÓN PRESURIZADA, HIDROSTÁTICA E 
HIDRODINÁMICA: MODELIZADO, CARACTERIZACIÓN 
EXPERIMENTAL Y APLICACIONES 
2.3.1 Conceptos generales 
Los conceptos generales que se desarrollan en este apartado son: a) diseño de 
máquinas herramienta, b) tribología general, c) comportamiento y diseño de 
lubricación presurizada, y d) breve repaso de los principales grupos de investigación a 
nivel internacional. 
 
a) Diseño de máquinas herramienta 
En este apartado se trata el diseño general de máquinas herramienta y la discusión de 
los diferentes sistemas de guiado existentes que cumplan con los requerimientos de 
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precisión y productividad. En la Tabla 2-1 se presenta un resumen de las prestaciones 
básicas de las diferentes tecnologías de guiado para dos aplicaciones clásicas: patines 
opuestos para guías de traslación y cojinetes radiales para rotación. 
 
Tabla 2-1 Tabla resumen de prestaciones generales de sistemas de guiados para 
máquinas herramienta. 
Características 
Tipo de guiado 
Patines opuestos Cojinetes radiales 
Lim Hist Rod Hidi Hist Rod 
Diseño 5 4 3 3 3 4 
Disponibilidad de piezas estándar 4 3 4 4 2 5 
Acabado y dureza de superficies 2 4 3 3 4 4 
Espacio requerido 4 3 2 3 2 2 
Precisión en el posicionamiento 3 3 2 2 2 2 
Montaje 4 3 2 3 3 2 
Protección 3 3 2 3 3 2 
Coste (fabricación) 3 2 2 3 2 3 
Coste (instalación) 3 3 2 3 2 4 
Vida 3 5 3 3 4 3 
Circuito de lubricación 4 2 3 3 2 4 
Coste del circuito de lubricación 4 2 3 3 2 4 
Presión de suministro y potencia de 
bombeo 3 2-4
1 4 3 2-31 4 
Capacidad de carga 3 3-51 3 2-32 2-41 3 
Rigidez 4 3-51 3 2-32 2-41 3 
Amortiguamiento 3 5 2 2-33 4 2 
Coeficiente de fricción y potencia de 
fricción 
2 3-52 3 3 3-52 4 
Stick-slip, resolución de movimiento 1 5 5 4 5 5 
Desgaste 2 5 4 3 5 3 
 
Valoración: 5 significa la mejor prestación frente a la característica, y 1 la peor. 
Lim: Lubricación límite, deslizamiento entre caras; Hist: Lubricación hidrostática; 
Hidi: Lubricación hidrodinámica; Rod: Sistema de guiado por rodadura.  
Notas: 1Depende del tipo de restrictor/válvula. 2Función de la velocidad. 3Whirl, vibracion fluido. 
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En el desarrollo de las máquinas herramienta de precisión, los diseñadores tienen a su 
elección diferentes soluciones para el guiado de los carros de traslación como de los 
cabezales de giro. Para ayudar en la selección y dimensionamiento se pueden 
encontrar multitud de publicaciones, si bien a estas líneas se traen aquellas que inciden 
en la comparación y desarrollo de guiados con lubricación hidrostática e hidrodinámica. 
El catedrático de la universidad de Aachen (y director del centro WZL) hasta su 
jubilación, Prof. Manfred Weck publicó el que ha sido una de las referencias ineludibles 
para el diseño de máquinas herramienta, (Weck 1984). En esta manual se indican las 
ventajas de los guiados hidrostáticos frente al resto de soluciones de guiado, ya sean 
mediante rodadura como deslizamiento. El Profesor Alexander H. Slocum (catedrático 
de ingeniería de precisión en el MIT, Boston USA) ha dedicado un periodo importante 
de su carrera al estudio y desarrollo de guiados con lubricación hidrostática e 
hidrodinámica de altas prestaciones. En su libro “Precision machine design” (Slocum 
1992b), libro de cabecera de todo grupo de investigación en ingeniería de precisión, se 
han visto reflejados muchos de estos avances en lubricación. Finalmente, y como 
heredero de la gran actividad que sobre los años 1960 – 1980 se desarrolló en torno a 
la empresa tecnológica holandesa Philips y lo que hoy se conoce como las tres 
universidades tecnológicas de Holanda 3TU (Twente, Delft y Eindhoven), el Profesor 
Anton van Beek ha sabido recoger todo este conocimiento en su extendido 
(www.tribology-abc.com) manual de diseño de componentes de máquinas (van Beek 
2004). 
 
Como resumen de estas publicaciones queda patente que los guiados con lubricación 
presurizada (ya sea hidrostática, hidrodinámica, o híbrida) representa la solución 
óptima en cuanto a precisión y capacidad de corte en máquinas herramienta de altas 
prestaciones, Tabla 2-1. 
 
b) Tribología general, comportamiento del lubricante 
Identificado por tanto la solución de guiado que mejor se adapta a las necesidades de 
las máquinas de precisión, es necesario disponer de un conocimiento básico del 
comportamiento de los diferentes tipos de lubricantes disponibles. Para ello los 
manuales de uso y libros generales sobre tribología ofrecen una perspectiva idónea de 
la problemática. El comportamiento reológico de los lubricantes es ampliamente 
tratado por la bibliografía (Malkin 1994), donde se definen propiedades de aceites 
minerales, sintéticos, mixtos y en general con las mejoras propias de los aditivos 
utilizados en la actualidad. Con el objetivo de disponer de un control estrecho del 
fluido, se pueden encontrar tratados orientados a la monitorización del estado del 
aceite (Booser 1994), donde se pueden observar diferentes aplicaciones prácticas que 
pueden ser de utilidad en caso de necesidad. En cuanto a unos de los parámetros del 
aceite más determinantes en el comportamiento de los guiados, la viscosidad, cabe 
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destacar el tratado el libro titulado “Viscosity of Liquids” (Viswanath et al. 2007), en la 
cual se determinan (analítico y experimental) la viscosidad de los principales fluidos de 
aplicación ingenieril. Finalmente hay que resaltar una última (y reciente) publicación en 
la que se conjuga el comportamiento tribológico de los fluidos en los diferentes tipos 
de guiados, cojinetes y rodamientos de común aplicación (Qiu et al. 2016), donde se 
hace un repaso específico tanto a la lubricación hidrodinámica como hidrostática. 
 
c) Comportamiento y diseño básico de lubricación presurizada: 
hidrostática e hidrodinámica 
Las publicaciones básicas para la comprensión de lo que es un guiado de lubricación 
presurizada (hidrostático y/o hidrodinámico) son bastante clásicas, pero con los años 
se han ido publicando nuevas referencias que recogen los avances en la materia. Estos 
libros y manuales de diseño han sido históricamente de gran ayuda y utilidad para las 
oficinas técnicas de los fabricantes que se adentraban en el desarrollo de máquinas 
con guiados de lubricación presurizada, ya fuera con guiados lineales hidrostáticos, 
cojinetes rotacionales hidrodinámicos o soluciones híbridas que conjugaban ambos 
comportamientos. La primera publicación de la que se guarda referencia está firmada 
por Frank Stansfield (Stansfield 1970), que si bien es un libro con poca profundidad en 
cuanto a desarrollo matemático del comportamiento de la lubricación presurizada, 
permite asentar una buena base de conocimiento gracias a la fácil y clara comprensión 
del principio de la hidrostática. En la misma época se publica una guía orientada a los 
diseñadores y delineantes donde con una orientación aún más práctica que Stansfield 
se busca mediante casos prácticos y gráficas de comportamiento, que los proyectistas 
implementen estos -por entonces novedosos- guiados hidrostáticos en sus nuevos 
diseños, (W. Brian Rowe y O’Donoghue 1971). Añadiendo el efecto hidrodinámico en 
los cojinetes hidrostáticos y por tanto desarrollando una lubricación híbrida, el Profesor 
W. Brian Rowe publica ahora ya en solitario el que es su libro de referencia, donde 
recoge las aplicaciones más avanzadas de la época (W. Brian Rowe 1983). Este autor 
ha unido recientemente a su obra una nueva publicación de un corte similar orientado 
al apoyo en el diseño de máquinas con guiados lubricados, publicación que por su 
actualidad y contenido es de obligada referencia (W. Brian Rowe 2012). 
 
En el año 1992 se publicó el que puede considerarse el libro más completo en relación 
a la lubricación hidrostática, publicación que se ha tomado como referente en esta 
tesis para la sección correspondiente, (Bassani y Piccigallo 1992). En esta publicación 
los autores, además de realizar una descripción clara y detallada del comportamiento 
de los guiados hidrostáticos, se adentran en la modelización planteando soluciones 
numéricas que si bien por los medios computacionales de la época no se pudieron 
resolver convenientemente (muy baja resolución por limitación de mallado), han 
servido como base para implementar los modelos de este proyecto de investigación. 
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Por lo que respecta a la lubricación hidrodinámica, aquella en la que la presión del 
lubricante se forma gracias a la velocidad de sus partes móviles (sin necesidad de 
grandes bombas hidráulicas), uno de los primeros manuales orientados a diseñadores 
de máquinas es el publicado por A.H. Burr (Burr 1981). Si bien se trata de un manual 
en el que se estudia en profundidad el comportamiento de los diferentes mecanismos 
que entran en juego en las máquinas de la época, dedica un tomo en exclusiva a los 
cojinetes rotacionales de lubricación hidrodinámica. Esta publicación recoge las 
ecuaciones básicas así como las soluciones con diferentes condiciones de contorno 
resumidas en gráficas de comportamiento, por lo que no requiere de un profundo 
conocimiento de la matemática implicada en la lubricación hidrodinámica, idóneo por 
tanto para ser utilizado como libro de consulta en oficinas técnicas de diseño. 
Adentrándose por completo en el estudio teórico y experimental del comportamiento 
de los cojinetes hidrodinámicos desde el punto de vista estático, dinámico, térmico y 
elastohidrodinámico, hay que destacar la aportación del matemático húngaro Prof. 
Andras Szeri, (Szeri 1998). Se trata sin duda de una de las obras que más luz aporta al 
comportamiento hidrodinámico de cojinetes, si bien no se termina de adentrar en las 
aplicaciones ingenieriles y se limita a describir el comportamiento básico del fluido 
lubricante. En este sentido, el libro clave en cuanto a lubricación hidrodinámica 
aplicada a máquinas, principalmente de generación de energía pero también y con 
mucha profundidad en máquinas herramienta, corresponde a Jean Frene y su grupo de 
la Universidad de Poitiers, (Frêne et al. 1997). 
 
Para concluir esta revisión de comportamiento y diseño básico de guiados lubricados, y 
debido a que se trata de un campo de investigación tremendamente influyente en el 
estudio de cojinetes con lubricación presurizada, es preciso mencionar dónde se ubican 
las aplicaciones de turbomaquinaria y generación de energía en este ecosistema. Estas 
máquinas tiene dos características principales: el eje rotor es habitualmente muy largo 
con respecto a su diámetro, y en el diseño de los cojinetes prevalece la reducción de 
consumo energético (reducción de fricción) frente a la rigidez o precisión, aspecto este 
último fundamental en aplicaciones de máquinas herramienta. Así estamos frente a un 
eje relativamente flexible (longitud >> diámetro) y a unos cojinetes relativamente 
poco rígidos con elevada holgura. Ante estas características de partida, los modos de 
vibración de flexión del eje pueden excitarse en régimen de trabajo y por tanto se han 
de tener en consideración, utilizando por ello el modelo de Jeffcott de rotordinámica. 
En esta tesis, y dada la aplicación sobre la que se trabaja (Máquina herramienta, rotor 
rígido, cojinetes precisión,…), no se van a considerar estos casos, pero para aquel 
lector interesado en esta problemática una de las publicaciones más relevantes 
corresponde a “Rotordynamics of Turbomachinery” de John Vance (Vance 1988). 
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d) Grupos de investigación 
Los grupos de investigación más relevantes a nivel internacional son los siguientes: 
• Massachusetts Institute of Technology (MIT), Boston (USA): El MIT fue uno de 
los pioneros en el desarrollo de lubricación hidrostática avanzada para 
aplicaciones de precisión a finales de la década de 1950. Varias décadas 
después, y de la mano del Profesor Alexander H. Slocum se desarrollaron 
diferentes soluciones de guiados con lubricación hidrostática, entre las que 
predomina la búsqueda de mejora de prestaciones con sistemas 
autocompensados o semi-activos, de fácil fabricabilidad, económicos y que no 
requieran grandes modificaciones para su integración en máquina. 
• Lanchester College of Technology, Coventry (UK): El Profesor J.P O’Donoghue 
junto por el entonces asistente W. Brian Rowe fueron otros de los pioneros en 
la lubricación presurizada aplicada a máquinas herramienta. Este grupo ha 
mantenido su actividad en tribología y lubricación, en la actualidad dirigido por 
el Profesor Rowe, con publicaciones relevantes de muy reciente factura. La 
característica principal de este grupo es el desarrollo de soluciones y producción 
de publicaciones para un uso muy cercano por parte de los diseñadores de 
máquinas, evitando el describir con matemática profunda el comportamiento 
del fluido y los guiados lubricados. 
• University of Pisa (Italy): El grupo del Profesor Roberto Bassani ha trabajado 
desde los años 1990 en la tecnología de lubricación hidrostática con aplicación 
a máquinas y mecanismos. Su obra más representativa es el libro indicado en el 
apartado anterior donde se hace una revisión amplia y profunda de la 
tecnología de lubricación hidrostática. 
• University of Poitiers (France): El grupo de lubricación y tribología que en sus 
inicios dirigió el Profesor Jean Frêne y que ahora lidera su discípulo Profesor 
Michel Fillon ha estado centrado en la lubricación hidrodinámica. Se trata de un 
laboratorio muy cercano a la compañía eléctrica nacional francesa (EDF), por lo 
que desarrollan las soluciones de guiado de sus máquinas rotativas de 
generación de energía. Esta especialización en lubricación hidrodinámica y 
maquinaria ha permitido que firmen uno de los libros de cabecera de todo 
investigador en lubricación hidrodinámica. 
• 3TU (principalmente Universidad de Delft y Eindhoven) y Philips (NL): la 
empresa holandesa Philips ha sido un motor científico-tecnológico para su 
entorno, donde destacan las actualmente conocidas como 3TU, las tres 
universidades tecnológicas de Holanda, Twente, Eindhoven y Delft. En esta 
última se empezó a trabajar en la hidrostática de altas prestaciones (mediados 
de la década de 1960), para el desarrollo de tornos de ultraprecisión con los 
que fabricar componentes ópticos, que a su vez representaban uno de los 
elementos básicos de la por entonces incipiente tecnología de fotolitografía 
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para la fabricación de semiconductores. Como heredero de aquella corriente 
investigadora, en la actualidad el Profesor Anton van Beek es responsable de la 
cátedra de tribología. 
• Universidad de Texas A&M (USA): Este grupo de investigación, liderado por el 
Profesor Luis San Andrés está muy orientado a aplicaciones de generación de 
energía, en especial a todo lo relevante a turbomaquinaria que esté relacionada 
con la industria petroquímica, algo evidente por la propia ubicación de la 
universidad. Si bien, y como previamente se ha indicado, en esta tesis no se 
abordarán las aplicaciones de turbomaquinaria y generación de energía, el 
grupo de Luis San Andres es referente en investigación y docencia en 
lubricación hidrostática e hidrodinámica, de ahí su inclusión en este apartado. 
• Technical University of Denmark (DK): El grupo del Profesor Ilmar Santos es 
muy activo en soluciones de lubricación mediante válvulas pilotadas. La 
especialización de este grupo radica en el desarrollo de cojinetes 
(habitualmente pivotantes, tilting pad) con lubricación activa mediante servo-
válvulas, obteniendo así una respuesta óptima frente a excitaciones externas. 
Como contrapunto cabe indicar que de este grupo no se han identificado 
aplicaciones industriales relevantes. 
 
Estos son los aspectos generales más destacados en relación a la lubricación 
hidrostática e hidrodinámica orientada a máquinas, y en concreto máquinas 
herramienta de precisión. Como se puede observar existe una cantidad importante de 
documentación e información sobre estos guiados, pero los avances concretos y 
relevantes con respecto al estado de arte se reflejan en las comunicaciones que los 
autores generan en revistas científicas y congresos. A continuación se hará un repaso 
de los más relevantes al respecto. 
 
2.3.2 Investigación y desarrollo tecnológico 
Las publicaciones de trabajos de investigación relacionadas con lubricación presurizada 
que han sido analizadas durante el proyecto se han agrupado por temáticas de la 
siguiente manera: a) Diseño de guiados hidrostáticos, b) válvulas adaptativas y 
autocompensadas, c) efectos hidrodinámicos, d) lubricación activa, e) efectos de 
alteraciones geométricas y superficiales, f) aspectos térmicos en la lubricación, g) 
modelización, y h) ensayos experimentales y monitorización. 
 
Dentro de cada una de estas secciones la revisión bibliográfica es fundamentalmente 
cronológica. 
 
a) Diseño de guiados hidrostáticos 
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Es complicado situar en el tiempo la primera comunicación científica sobre el diseño y 
desarrollo de los guiados con lubricación presurizada, pero en los artículos consultados 
el trabajo de Raimondi y Boyd se cita siempre como punto inicial en la andadura de 
esta temática a nivel académico, (Raimondi y Boyd 1957). Se trata de un artículo 
básico de reglas de diseño para guiados de lubricación hidrostática con restrictores 
pasivos, capilares y orificio. Como aplicación de estos guiados en cojinetes de rotación, 
se realizó un estudio en diferentes cabezales de rectificadoras, demostrando las 
ventajas que presentaban frente a los rodamientos clásico (Rowe, W. B. 1967). Este 
grupo de trabajo, con W.B. Rowe a la cabeza, publicó diferentes artículos orientados al 
apoyo en diseño de los guiados lubricados, (O’Donoghue y Rowe 1969; Stout y Rowe 
1974; Cheng y Rowe 1995). 
 
En el diseño de máquinas de ultraprecisión, orientado al mecanizado de piezas ópticas, 
destacaron los grupos holandeses cercanos a Philips, (Kraakman, H. J. J. y de Gast. 
1969), con soluciones tanto para los ejes lineales como los propios cabezales (van 
Beek y van Ostayen 2006). En estos casos donde la rigidez es un factor fundamental 
para lograr la precisión necesaria de máquina, el estudio del comportamiento mecánico 
se analiza con mayor detenimiento, rigidez y capacidad de carga (Ghai, Singh, y 
Sinhasan 1976). Una de las opciones que permite mejorar el comportamiento de estos 
guiados -además de las válvulas adaptativas que se analizarán por su importancia y 
envergadura en una sección aparte-, son los compensadores de caudal que propuso 
Bassani, (Bassani 2001). 
 
Las prestaciones mecánicas de los guiados lubricados nunca han estado en entredicho, 
si bien la dificultad para su diseño, fabricación, montaje y ajuste han sido siempre 
aspectos que han penalizado su mayor aplicación industrial. Desde diferentes grupos 
de investigación se han tratado de mejorar los aspectos relacionados con el diseño 
(Martin 2006), la fabricación (Kotilainen y Slocum 2001) y en general con el coste 
añadido que suponen su implementación (Sheahan et al. 2004). Respecto al diseño de 
guiados y cojinetes hidrostáticos para su optimización mecánica (carga, rigidez y 
amortiguamiento), se han identificado trabajos de gran interés (Ahmed Bouzidane y 
Thomas 2007; Zhi Wei Wang, Zhao, y Lu 2011). 
 
Finalmente, y en relación a aplicaciones en máquinas herramienta se han identificado 
trabajos tanto en cabezales (Zuo et al. 2013), guiados lineales (Zhou et al. 2011), y 
platos (Zhao y Gao 2012) y carneros de torneado (Zhang, Qu, et al. 2014). 
 
b) Válvulas adaptativas y sistemas autocompensados 
Nada más comenzar el estudio del comportamiento de guiados hidrostáticos se 
evidencia que su respuesta está fuertemente ligada a los restrictores o válvulas de 
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compensación de presión que se utilicen. Las primeras soluciones partían de 
restrictores pasivos, tanto toberas de orificio como tubos capilares, pero en breve los 
autores de la época comenzaron a trabajar en válvulas adaptativas que ajustan el 
caudal en función de la carga aplicada (Mayer 1960). 
 
Las primeras válvulas que se implementaron fueron las basadas en diafragmas 
flexibles, (DeGast, J. G. C. 1966), que en función del ajuste que se realizaba entre la 
presión de trabajo y la rigidez del diafragma es posible lograr una rigidez infinita 
dentro de un rango de trabajo determinado. Estas soluciones se desarrollaron tanto 
para cojinetes simples (M. E. Mohsin y Morsi 1969) como para guías opuestas, que 
también son utilizables en cojinetes de rotación (Rowe, W. B. y O’Donoghue 1970; 
Cusano 1974). En plena efervescencia del desarrollo de válvulas hidrostáticas de 
rigidez infinita (Mizumoto et al. 1987), los avances llevaron a una complejidad de 
sistemas que los terminó haciendo inviables para su uso industrial (Dange 1976), ni 
tan siquiera con las evidentes mejoras tanto estáticas como dinámicas que ofrecen 
(Ohsumi et al. 1984; C. Wang y Cusano 1991; Yoshimoto y Kikuchi 1999). En la 
actualidad sólo se ha identificado la aplicación de la empresa alemana HYPROSTATIK 
(www.hyprostatik.de) cuyo sistema es una solución simplificada de las válvulas de 
diafragma originales. 
 
La simplificación de las soluciones que mejoren el comportamiento hidrostático, sin 
pasar por válvulas de gran complejidad, se convirtió en uno de los grandes objetivos 
del grupo de investigación del MIT liderado por A.H. Slocum (Slocum et al. 1995; Kane, 
Sihler, y Slocum 2003). Estos trabajos se orientan principalmente al uso de 
conducciones internas para el reenvío de lubricante presurizado entre los apoyos 
opuestos, y así lograr un aumento de la presión y el caudal allí donde es necesario. 
Una interpretación de esta solución de lubricación hidrostática autocompensada se 
presentará también en el capítulo 4 de este documento. 
 
En cualquier caso, las válvulas de diafragma se han trabajado en profundidad por 
diversos grupos, analizando el efecto de la forma de las cavidades de los apoyos 
hidrostáticos (Singh et al. 2004), simulando los efectos dinámicos del fluido y del 
mecanismo al que aportan la función de guiado (Brecher et al. 2007), y analizando en 
profundidad la identificación de los parámetro que definen el comportamiento de la 
válvula de diafragma y el cojinete hidrostático (Kang et al. 2012; Lai et al. 2017). En 
paralelo al desarrollo del conocimiento de estas válvulas de diafragma, también se han 
identificado publicaciones relevantes de soluciones menos convencionales, como una 
estructura deformable mediante aceite presurizado la cual modifica la restricción al 
paso de aceite (Huang et al. 2009), sistemas basados en correderas al estilo de las 
válvulas pilotadas pero siendo la propia presión del fluido (en contraposición a la 
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precarga de un muelle u otra presión del sistema) la que modifica el caudal de entrada 
(Z. Wang et al. 2010; Yuan Kang et al. 2013). 
 
c) Efectos hidrodinámicos en guiados con lubricación presurizada. 
El efecto hidrodinámico sobre los cojinetes lubricados era bien conocido por los 
investigadores, pero no fue hasta la expansión de las capacidades de computación que 
no se trabajó en soluciones conjuntas, hidrostática e hidrodinámica, lo que viene a 
denominarse lubricación híbrida. La mayor ventaja de este tipo de lubricación es el 
aprovechar la velocidad que se ejerce sobre el fluido para crear presión hidrodinámica 
en las superficies de interés (Zakharov 2010), así la geometría y forma de las 
cavidades representa una variable de gran interés (Sharma et al. 1998; Sharma, Jain, y 
Bharuka 2002). En este sentido las geometrías más estudiadas han sido las diseñadas 
en forma espiga, optimizadas para un sentido de giro (Jang y Chang 1999; Sahu, 
Sarangi, y Majumdar 2006). 
 
La lubricación hidrodinámica introduce una fuerte no linealidad en el comportamiento 
del cojinete, así los estudios orientados a caracterizar dicho comportamiento han sido 
abundantes (Vijay Kumar, Sharma, y Jain 2006; Meruane y Pascual 2008; Bassani 
2011). En este sentido también resulta de sumo interés la definición de la ubicación de 
las ranuras y cavidades de alimentación, así los diseños optimizados con este objetivo 
también han sido estudiados (Hélène, Arghir, y Frêne 2004; Ahmad et al. 2013; Roy y 
Kakoty 2013). 
 
Como se ha indicado, el efecto de la velocidad de rotación del fluido se aprovecha para 
generar carga hidrodinámica en el cojinete, es este sentido se ha analizado el efecto 
de la rugosidad de las superficies con movimiento relativa, eje y cojinete. Por un lado 
estudios donde se analizar el efecto del texturizado obtenido por diferentes medios, 
láser, rasqueteado, microfabricación, etc., (Venkatesan, S. y Stephens, L. S. 2005; 
Kovalchenko et al. 2011; S. H. Wang, Wu, y Zheng 2011; Parvaz y Nategh 2012). Y 
por otro lado se ha analizado el efecto en la presión de una superficie cuya rugosidad 
es controlable mediante actuadores MEMS (Baroud, Busch-Vishniac, y Wood 2000), 
obteniendo cojinetes hidrodinámicos activos. En todos estos casos se constata la 
mejora en cuanto a prestaciones mecánicas del guiado, pero por otro lado un mayor 
consumo energético y generación de calor. 
 
Resumiendo, el diseño de los cojinetes híbridos se recomienda que se dimensione para 
las cargas a las que vaya a trabajar con el fin de evitar ineficiencias de energía 
(Iwatsubo y Yamabayashi 2009), siempre evitando que las superficies con movimiento 
relativo entren en contacto y generen por tanto un desgaste prematura, aspecto que 
se trata en profundidad en (Mendes, Machado, y Cavalca 2017). 
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d) Guiados con lubricación hidrostática activa. 
Si bien previamente se ha revisado la bibliografía relativa a las soluciones de válvulas 
adaptativas (o semi-activas) y los sistemas autocompensados, en este apartado se 
pondrá el foco en las investigaciones publicadas en relación a lubricación activa con 
servo control. Por otro lado, la lubricación activa mediante fluidos magnéticos se 
tratará por separado, tal y como se ha indicado en la introducción a este capítulo. 
 
La primera referencia que se tiene al respecto es la tesis doctoral defendida por Scher 
en la universidad del MIT, (Scher 1958), pero no es hasta finales 1990 cuando se 
describe la primera versión de un cojinete (en este caso hidrodinámico) con control 
activo (L. Sun, Krodkiewski, y Cen 1997). Se trata de un cojinete hidrodinámico que 
mediante una estructura flexible -la cual se deforma con aceite presurizado-, consigue 
modificar la forma y holgura del cojinete de manera activa (L. Sun y Krodkiewski 1999; 
Krodkiewski y Sun 2000). 
 
La lubricación activa es entendida por el grupo de investigación de DTU (Denmark 
Technical University) liderado por el Profesor Ilmar F. Santos como la alimentación 
activa mediante servoválvulas de lubricante presurizado dentro de las cavidades de los 
cojinetes, pivotantes (Nicoletti y Santos 2003) e híbridos (Santos y Watanabe 2004). 
 
La solución de cojinetes pivotantes ha sido una de las más analizadas, al tratarse de un 
sistema muy utilizado en máquinas de generación de energía, sector impulsor de este 
campo de conocimiento (D. C. Deckler 2004; Santos y Christensen 2005; Cerda, 
Bengoechea, y Santos 2017), pero también hay que mencionar los trabajos orientados 
a cojinetes hidrostáticos de arquitectura convencional con lubricación activa (Chuang, 
Chen, y Tu 2016; Shutin, Babin, y Savin 2016). 
 
Estas soluciones activas han sido empleadas fundamentalmente para mitigar o 
cancelar los problemas de inestabilidad de fluido que se producen en aplicaciones del 
campo energético, donde las holguras eje-cojinete son elevadas y la inercia del fluido 
provoca vibraciones subsíncronas, whirl y/o whip, (Santos 2005; Nicoletti y Santos 
2008). Una aplicación diferente en la que ha trabajo este grupo ha estado relacionada 
con los cojinetes de muñequillas de cigüeñales y bielas, que al tratarse de mecanismos 
de movimiento alterno están continuamente en un régimen mixto de lubricación. Para 
evitar el desgaste y aumentar las prestaciones se ha trabajado en soluciones activas 
(Estupiñan y Santos 2009). 
 
En cuanto a aplicaciones orientadas a máquinas herramienta, se han identificado los 
trabajos básicos para el control de apoyos unidereccionales hidrostáticos (Han et al. 
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2009), cuya aplicación es extrapolable a las lunetas para tornos y rectificadoras de 
gran tonelaje (Kytka, Ehmann, y Nordmann 2006; Zhong Wen Wang et al. 2013). 
 
e) Efectos de alteraciones geométricas y superficiales. 
En los trabajos referenciados hasta el momento la geometría de sus mecanismos 
representaba fielmente el diseño y el modelo teórico, sin realizar mención alguna a los 
defectos habituales (y esperables) en la fabricación de los prototipos. Las indicaciones 
sobre la topografía de la superficie (rugosidad) que se daban en la sección de efectos 
hidrodinámicos se limitaba a las texturas que de manera premeditada se habían 
buscado para la mejora prestacional. En esta sección en cambio se identificarán los 
trabajos que han estudiado los efectos que la rugosidad real fruto de los procesos de 
mecanizado, los errores geométricos debidos a imprecisiones de montaje y ajuste, e 
incluso deformación generadas por las presión del aceite tienen en el comportamiento 
final del guiado. 
 
Uno de los efectos clásicos que se estudia es el desalineamiento de eje con respecto al 
cojinete, ya sea en cojinetes hidrostáticos (Satish C. Jain, Sharma, y Nagaraju 1997; 
Dimond y Barnes 2013), como hidrodinámicos (Guha 2000; J. Sun y Changlin 2004). 
En este sentido se considera el efecto que las tolerancias de diseño tienen sobre el 
comportamiento del sistema (Xu et al. 2010). 
 
Pero el tema estrella es el estudio del efecto de la rugosidad y ondulación de la 
superficies sobre el comportamiento de los cojinetes (C. H. Li, Wang, y Liu 2010). Las 
ondulaciones se ven mitigadas por el efecto de promediado de errores que los guiados 
hidrostáticos disponen de manera intrínseca (Rasheed 1998; Shamoto, Park, y 
Moriwaki 2001; Xue et al. 2010). En cuanto a la rugosidad, se han realizado múltiples 
estudios donde se comprueba el aumento de efectos como la turbulencia, fricción y 
generación de calor en los guiados, sin que se aprecien mejoras en el comportamiento 
puramente hidrostático, los hidrodinámicos ya se han mencionado en la sección 
correspondiente (Turaga, Sekhar, y Majumdar 1999; Nagaraju, Sharma, y Jain 2002; 
Sharma, Nagaraju, y Jain 2004; Shah, K., Johnson, R.E., y Cherukuri, H.P. 2005; 
Nagaraju, Sharma, y Jain 2006). Además de los efectos estáticos, también se ha 
estudiado la repercusión que sobre la rigidez dinámica tiene la rugosidad de las 
superficies, analizando patrones radiales, circunferenciales y anulares, siendo 
despreciable el efecto para los dos primeros y ligeramente beneficioso el último de 
ellos (Jaw-Ren Lin 2000). 
 
Finalmente se han analizado trabajos de investigación donde se estudia el efecto que 
las cargas aplicadas, así como la presurización del fluido en los guiados, generan en las 
prestaciones de los mecanismos. En general son trabajos muy concretos que 
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responden a cada caso particular, pero la conclusión básica que se extrae es la 
necesidad de diseñar y dimensionar correctamente los elementos estructurales, 
principalmente reglas y contrareglas de guiados lineales o mesas de rotación, para 
evitar que la deformación altere la holgura de diseño y por tanto la prestaciones del 
conjunto (Ahmed, Fillon, y Maspeyrot 2010; Dong et al. 2014; Y. Q. Zhang, Fan, et al. 
2014). 
 
f) Aspectos térmicos en la lubricación presurizada. 
Uno de los puntos críticos en los estudios de lubricación es el calor generado en los 
guiados. Este calor, fruto del rozamiento viscoso que se produce en el aceite, se 
evacua a través del propio aceite y de la estructura del guiado. Este calor provoca una 
alteración en la reología del fluido lubricante (mayor temperatura menor viscosidad), el 
cual pasa a convertirse en el principal refrigerante del sistema, de ahí la denominación 
de lubrificante. En cualquier caso, el guiado tiene que asegurar que ante estas 
alteraciones térmicas no pierde las prestaciones para las que ha sido diseñado, y por 
descontado, no termina en un colapso como puede ser un gripaje. Los trabajos 
analizados y que a continuación se describen tiene este objetivo fundamental, 
aportando conocimiento para su mejor comprensión. 
 
El caso de los cojinetes de empuje utilizados tanto en guiados axiales de ejes como en 
el apoyo de mesas de torneado y sustentación de grandes masas rotantes (turbinas 
verticales), es uno de los casos más estudiado, desde soluciones puramente 
hidrodinámicas (Dadouche, Fillon, y Bligoud 2000) hasta hidrostáticas (Yan-qin et al. 
2016). En el caso de los hidrostáticos se encuentran trabajos de optimización de 
profundidad de cavidades (Bakker y van Ostayen 2009; X. D. Yu et al. 2009; Shao 
et al. 2011) y también la forma de la propias cavidades (X. Yu et al. 2013). El efecto de 
las dilataciones térmicas que sufren este tipo de guiados en aplicaciones de maquinaria 
pesada (grandes tornos verticales) se estudia para reducir el incremento de fuga de 
aceite que se produce debido al aumento de la holgura (X. D. Yang et al. 2010). 
 
Los cojinetes radiales tienen un interés extra en el estudio térmico, dado que la 
expansión debido a la dilatación puede provocar el gripaje del sistema si no se 
dimensiona convenientemente la capacidad de refrigeración. En los sistemas con 
lubricación híbrida se ha de calcular la fricción de origen hidrostático como 
hidrodinámico (Santos y Nicoletti 2001; Sharma et al. 2002). En los cojinetes de 
lubricación puramente hidrodinámica los estudios son más completos (comportamiento 
termohidrodinámico), dado que la solución de las ecuaciones se puede obtener sin 
necesidad de conjugar la presión hidrostática (Fu, Ma, y Zhu 2003; Singhal y Khonsari 
2005). 
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Las prestaciones mecánicas en función del comportamiento térmico del lubricante se 
puede determinar mediante simulaciones numéricas, obteniendo tanto la capacidad de 
carga y como el amortiguamiento (Solmaz y Öztürk 2006; Durany, Pereira, y Varas 
2010; T. N. Guo, Dai, y Cai 2011). A estos se le añade el efecto que introduce la 
desalineación del eje con respecto al cojinete (Pierre et al. 2004). 
 
En los últimos años se ha puesto un interés especial en la eficiencia energética de los 
cojinetes, de tal forma que se busca reducir la fricción (y por tanto el calor) del guiado 
sin perder las prestaciones mecánicas del mecanismo (Albers, Nguyen, y Burger 2011; 
Babin y Savin 2016). 
 
g) Modelización teórica del comportamiento del fluido. 
El modelizado de guiados con lubricación presurizada tiene su punto de arranque en 
las ecuaciones que propuso Reynolds para determinar el comportamiento del 
lubricante en un cojinete hidrodinámico (Reynolds 1886). Se trata de una reducción a 
dos dimensiones de las ecuaciones de Navier-Stokes que rigen el comportamiento de 
los fluidos. 
 
En general se pueden diferenciar dos grandes grupos: los modelos basados en 
métodos numéricos para resolver tanto las ecuaciones de Navier-Stokes 
(Computational Fluid Dynamics, CFD) y las ecuaciones de Reynolds (Vivek Kumar y 
Sharma 2016); y por otro lado los modelos analíticos que basados en ecuaciones 
simplificadas del comportamiento del fluido convergen para diferentes condiciones de 
trabajo: carga, excentricidad, temperatura, presión, etc. Mediante técnicas de CFD se 
pueden encontrar trabajos orientados a cojinetes híbridos (Z. Guo, Hirano, y Kirk 
2005), así como cojinetes rotacionales de muy alta velocidad (Xiu, Xiu, y Gao 2009). 
En cojinetes de empuje axiales analizados por CFD destacan las aplicaciones de alta 
capacidad de carga (X. D. Yu et al. 2010; Hong-Jie Wang et al. 2010; D. S. Li et al. 
2014). En estos casos de alta carga se combina con las deformaciones que se 
producen en la estructura y que se analizan por técnicas de cálculo acoplado fluido-
estructura (Q. Lin et al. 2013). 
 
Los modelos analíticos de los cojinetes buscan determinar el comportamiento general 
del guiado, no tanto el detalle de la fluidodinámica (Sfyris y Chasalevris 2012). A estos 
modelos se les añaden los efectos mecánicos clásicos, como la dinámica del conjunto 
(Boukhelef, Bounif, y Amar Bouzid 2011; Tian y Bonis 1995). Los cojinetes de 
lubricación híbrida han sido ampliamente analizados con estas técnicas, dado que 
permite calcular de manera iterativa el efecto hidrodinámico (Reynolds) con el 
hidrostático (Sharma et al. 1999; S.C. Jain, Sinhasan, y Sharma 1992). Aunque 
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soluciones de guiados lineales también se ha trabajado en modelos analíticos para la 
optimización del diseño (Rahmani, Shirvani, y Shirvani 2009). 
 
Cuando la velocidad del fluido es muy elevada, habitualmente en cojinetes de rotación, 
los efectos de turbulencia pueden surgir y ser relevantes (San Andres, Childs, y Yang 
1995). En los cojinetes hidrostáticos o híbrido donde se produce este efecto se ha 
trabajado en soluciones mixtas de modelizado, utilizando CFD para las cavidades y 
resolviendo las ecuaciones de Reynolds en la zona de holgura estrechas (Frêne, Arghir, 
y Constantinescu 2006). 
 
h) Ensayos experimentales y monitorización. 
La última sección corresponde a la parte análisis experimental y monitorización de 
guiados, cojinetes y lubricante. Si bien es cierto que en buena parte de los trabajos 
anteriormente citados existen resultados experimentales para validar modelos e 
hipótesis, en esta sección se citan y comentan aquellos trabajo cuya aportación 
principal haya sido la experimentación y la monitorización. 
 
En el apartado experimental se han analizado los trabajos relacionados con bancos de 
ensayos de cojinetes de rotación, cojinetes hidrostáticos e híbridos en su mayoría. La 
tesis doctoral defendida por Erik E. Swanson es un punto de partida para este análisis 
(Swanson 1998). Dentro de este grupo se pueden diferenciar tres grandes apartados: 
 
• Los bancos de ensayos donde el eje no aporta rigidez al sistema, similar a los 
casos de turbomaquinaria (H. Zhou et al. 2004; S. X. Zhao et al. 2005; Haidl 
et al. 2016). 
• Los bancos de ensayos donde el eje es rígido y se soporta por dos cojinetes 
lubricados en sus extremos, en este caso simulando el comportamiento cercano 
a un cabezal de máquina (Tu et al. 1998; Hernández, Uribe-Etxeberria, y de 
Pedro 2003). 
• Los bancos de ensayos donde el eje sigue siendo un elemento estructural rígido 
pero el cojinete lubricado a analizar no forma parte del guiado del mencionado 
eje, así se puede excitar de forma directa el cojinete y obtener los coeficientes 
mecánicos (rigidez y amortiguamiento) de manera directa (Sawicki, Capaldi, y 
Adams 1997; Kurtin et al. 1993) 
 
Los bancos de ensayos para la caracterización de cojinetes activos merecen un 
comentario diferenciado. Oshumi et al., presentan un banco orientado a caracterizar 
un apoyo hidrostático de empuje (Ohsumi et al. 1991). Mientras que Santos et al., 
incidiendo en su actividad de lubricación activa presenta una solución que permite 
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identificar los coeficientes rotordinámicos mediante la lubricación activa, al estilo de un 
actuador electromagnético en análisis modal experimental (Santos y Varela 2013). 
 
Por último se analizan los trabajos de monitorizado del lubricante, donde determinar el 
espesor del aceite es el objetivo más repetido (Navthar y Halegowda 2011), llegando a 
implementar sensores ultrasónicos para ello (Dwyer-Joyce, Harper, y Drinkwater 2004; 
Geng et al. 2011). En este rango de monitorización de vibraciones de alta frecuencia se 
han utilizado sensores acústicos con los que determinar el estado del mecanismo, 
comprobándose que es posible detectar errores debido al desgaste y fatiga del 
conjunto eje-cojinete (Gesella y Murawski 2016). El desgaste por su parte se ha 
analizado por técnicas no convencionales para obtener una monitorización continua, en 
concreto con ferrografía (T. H. Wu et al. 2008). La temperatura de la superficie 
cercana a la zona de generación de calor es otro aspecto relevante, que la solución 
pasa por integrar sondas en la estructura con la mayor pericia posible (Glavatskih 
2004). La presión y caudal del fluido no representan un problema en la monitorización, 
mientras que la posición del eje con respecto al cojinete se puede realizar con 
diferentes técnicas: triangulador láser, capacitivo, LVDT o sensores inductivos. Dado 
que las aplicaciones de mayor interés se centran en cojinetes de alta velocidad, se 
requiere de una medición sin contacto, que a su vez al tratarse de una superficie que 
habitualmente está impregnada del lubricante, los capacitivos y los trianguladores no 
son factibles de ser utilizados. Así los sensores inductivos son los más utilizados en las 
aplicaciones mencionadas, destacando el trabajo desarrollado por Donald E. Bently en 
la monitorización de cojinetes lubricados, fundador de BENTLY Nevada Corp. (parte de 
General Electric, GE), empresa dedica al diagnóstico de maquinaria rotativa mediante 
los sensores inductivos que desarrolló el propio Donald E. Bentley (Bently y Grant 
2000). 
 
2.3.3 Análisis de patentes 
Listado de patentes de guiados con lubricación presurizada avanzada agrupadas según 
su temática:  
• Válvulas adaptativas o semi-activas: 
o Estructura de diafragma: (Royle 1962; Wong 1967; Gast 1969; Rowe 
1969, 1971; Schoenfeld 1986; Beauvir 1993) 
o Mecanismos interno móvil: (Mohsin 1966; Ring 1969; Ennis 1973; Unno 
y Sugita 1973; Mohsin 1984; Kane y Slocum 1996; Yoshimoto, 
Okamoto, y Nakamura 1997). 
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• Soluciones de circuitos hidráulicos internos de auto-compensación: (Walter y 
Schurger 1976; Vaughn 1987; Slocum 1992a, 1994; Eigenbrod 1995; Slocum 
1995) 
 
• Lubricación activa en lazo cerrado: (Miyashita y Kanai 1980; Bently y Grant 
2000) 
 
• Cojinetes híbridos de alta velocidad 
o Mejora de capacidad de carga: (Tsujiuchi 1976; Chen y Jackson 1987; 
Wasson 1999; Kashchenevsky 2002) 
o Mejora de refrigeración: (Mohsin 1983; Suzuki, Shibata, y Sugita 1983; 
Suzuki, Tsuboi, y Sugita 1984) 
 
• Desarrollos para la mejora de la integración en máquina, facilidad de montaje y 
puesta a punto: (G. S. K. Wong 1968; Westinghouse 1970; Woolcock 1971) 
 
• Aplicación directa en máquinas herramienta:(Koenig 1969; Hedberg 1973; 
Vorrhees y Shockman 1975; Marathe et al. 1978; Lyon 2000; Kashchenevsky 
2002b; Crugnola 2008; Nainer y Procaccini 2015) 
 
2.4 LUBRICACIÓN CON FLUIDOS MAGNÉTICOS DE 
COJINETES PRESURIZADOS Y SU APLICACIÓN EN 
JUNTAS DE ESTANQUEIDAD: SINTESIS, 
CARACTERIZACIÓN Y APLICACIONES 
2.4.1 Conceptos generales: 
Esta sección de conceptos generales sobre la lubricación mediante fluidos magnéticos 
se estructura en tres apartados: a) Una breve introducción sobre los fluidos 
magnéticos, b) aplicaciones principales en la ingeniería y c) los grupos de investigación 
más relevantes a nivel internacional. 
 
a) Introducción a los fluidos magnéticos 
Los fluidos magnéticos son parte de los materiales conocidos como “fluidos activos”, 
los cuales tiene la característica principal de modificar su reología en función de un 
campo –magnético o eléctrico- que se le aplique. Dentro de los denominados “fluidos 
activos” se pueden identificar tres grandes grupos: Ferrofluidos, fluidos 
magnetoreológicos y fluidos electroreológicos (Bik 2016). 
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Los fluidos electroreológicos nos son objeto de estudio de esta investigación, pero 
dado que se han identificado trabajos relevantes relacionados con su aplicación en 
lubricación hidrostática (A. Bouzidane y Thomas 2008), como sobre todo en lubricación 
hidrodinámica (Zhu y Peng 2003; Peng y Zhu 2006, 2005; G. Nikolakopoulos y 
Papadopoulos 1998), resulta indispensable mencionarlos. 
 
Volviendo a los fluidos magnéticos, éstos están compuestos principalmente por tres 
elementos: 
 
• Fluido base portador: En general aceites minerales de una viscosidad 
controlada y específica para cada aplicación 
• Partículas magnéticas en suspensión: Partículas que pueden ser de tamaño 
nanométrico o micrométrico. 
• Aditivos para la mejora del comportamiento: Surfactantes para el tratamiento 
de las partículas y aditivos específicos para la mejora del fluido. 
 
Los fluidos magnéticos se dividen en dos clases, los fluidos magnetoreológicos, fluidos 
MR en adelante, y los ferrofluidos (Vékás 2008). En ambos casos se trata de fluidos 
que contienen en suspensión partículas magnéticas que reaccionan a la presencia de 
un campo magnético externo. Las partículas se alinean con las líneas del flujo 
magnético generando un cambio en su estructura interna y por tanto modificando la 
reología del fluido, Figura 2-3. 
 
a) b) 
Figura 2-3 Fluido magnético frente a un campo magnético externo, a) partículas en 
suspensión y b) partículas alineadas con el campo magnético formando cadenas. 
 
Las partículas magnéticas pueden ser de tamaño nanométrico, 8-12nm de diámetro o 
micrométrico, de 1-10µm de diámetro, siendo esta la diferencia fundamental de los 
ferrofluidos y los fluidos MR respectivamente. Los ferrofluidos están compuestos por 
las partículas de tamaño nanométrico, mientras que los fluidos MR se componen de las 
partículas micrométricas. En ambos casos las partículas se recubren de un elemento 
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surfactante, el cual evita la aglomeración de las partículas y por consiguiente evita la 
sedimentación, Figura 2-4. Por otro lado se añaden también aditivos que mejoran las 
prestaciones tribológicas del fluido, reduciendo la fricción, mejorando la capacidad de 
limpieza, ajustando el índice de viscosidad o reduciendo el desgaste que puedan 
producir. Estos aditivos son en su mayoría parte del conocimiento y valor añadido que 
aportan las empresas fabricantes de los fluidos, y por tanto de estricta confidencialidad 
(J. David Carlson 2002). 
 
Figura 2-4 Detalle de las partículas que conforman un fluido magnético: Partícula 
(micrométrica o nanométrica), surfactante, fluido portador y dipolo magnético. 
 
Entre los fabricantes de fluidos magnéticos comerciales destacan: LORD Corp. 
(exclusivo en fluidos MR), BASF AG (partículas y fluidos MR), LiquidsResearch y 
FERROLABS (ferrofluidos y fluidos MR) y FERROTEC dedicado en exclusiva a los 
ferrofluidos. 
 
Los ferrofluidos son fluidos magnéticos inherentemente estables, es decir, la 
suspensión coloidal de las partículas magnéticas es estable en el tiempo, no se produce 
sedimentación siempre y cuando se logre evitar la agregación de partículas, función 
que cumplen los surfactantes. Esta estabilidad se debe principalmente al tamaño 
nanométrico de las partículas, de tal modo que la energía térmica de la partícula y el 
movimiento Browniano que genera en las partículas, es superior a la fuerza 
gravitacional (Ronald E. Rosensweig 1985). Para las partículas magnéticas habituales 
que se utilizan en los ferrofluidos (óxidos de hierro y cobalto), el límite de tamaño para 
que se produzca este fenómeno de estabilidad se encuentra en torno a 12-14nm. 
Debido a esto los ferrofluidos se sintetizan con partículas de entorno a 10nm. Por otro 
lado, la modificación reológica que se puede lograr con los ferrofluidos no es muy 
grande, comparándolo con los fluidos MR. 
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Los fluidos MR son inherentemente inestables por lo que con el tiempo terminan por 
sedimentar sus partículas magnéticas en el fluido portador. La función de los 
surfactantes, evitando la aglomeración, permiten que en breves ciclos de trabajo las 
partículas se vuelvan a dispersar y de esta manera el fluido magnético se homogenice. 
Las partículas magnéticas en este caso son básicamente polvo de hierro carbonilo, CIP 
de sus siglas en inglés. Partículas que se obtienen de procesos de molienda hasta 
lograr tamaños de grano del en torno a 1-10µm (Kciuk y Turczyn 2006). 
 
En general, el desarrollo (síntesis y modelizado) de los fluidos magnéticos representa 
un área de investigación a caballo entre las ciencias químicas y físicas, con un fuerte 
componente de nanotecnologías. En esta tesis doctoral no se contempla profundizar en 
esta línea, pero resulta de gran ayuda para la comprensión del comportamiento de los 
fluidos magnéticos tener conocimientos básicos sobre su composición, caracterización 
experimental y modelización teórica (Odenbach 2002). 
 
b) Aplicaciones ingenieriles 
Los fluidos magnéticos se han aplicado y se utilizan en una gran cantidad de 
aplicaciones de la ingeniería moderna, principalmente en aquellos casos donde se 
requiera la presencia de un fluido y que la modificación de su reología constituya una 
mejora de las prestaciones del conjunto, ya sea una estructura o un mecanismo (J.D. 
Carlson, Catanzarite, y St. Clair 1996; Jolly, Bender, y Carlson 1998). 
 
Las dos aplicaciones que se han analizado durante esta investigación –lubricación 
hidrostática e hidrodinámica, y juntas de estanqueidad- quedan fuera de esta 
descripción de aplicaciones ingenieriles, dado que en la siguiente sección de este 
capítulo se analizaran con detenimiento y profundidad. 
 
• Ferrofluidos: 
Las aplicaciones donde el elemento activo es un ferrofluido, por lo general son casos 
de poca fuerza y alta precisión, como por ejemplo soluciones de bombeado para micro-
fluídica (Yamahata y Gijs 2004; Mao y Koser 2005). Continuando con aplicaciones de 
microtecnología, se han desarrollado actuadores de alta resolución basado en 
ferrofluidos (Uhlmann y Bayat 2003, 2004, 2006). 
 
Las características de los ferrofluidos los hacen también interesantes para la 
optimización de máquinas eléctricas (Nethe, Scholz, y Stahlmann 2006), donde el 
campo magnético se puede orientar en la dirección deseada aumentado el flujo, y el 
calor generado se puede extraer con mayor facilidad de las partes móviles que a través 
del aire por convección. Esta aplicación de extracción de calor, y por tanto de aumento 
de prestaciones (densidad de potencia) es muy utilizada en soluciones de audio, donde 
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la refrigeración del “voice coil” es optimizada con el uso de los ferrofluidos (Ravaud 
et al. 2008; Ravaud y Lemarquand 2009). 
 
Por último, en cuanto a aplicaciones de ferrofluidos no convencionales, se han 
encontrado trabajo donde se aprovecha la propiedad lubricante que pueden tener los 
ferrofluidos para rodamientos, de bolas o rodillos. Gracias a la concentración del campo 
magnético en los elementos rodantes, el ferrofluido se concentra en las zonas de 
contacto asegurando la lubricación (Sinha, Chandra, y Kumar 1993). 
 
• Fluidos MR: 
El esfuerzo cortante que presentan los fluidos MR bajo campo magnético es elevado, 
por lo que las aplicaciones identificadas están por lo general orientadas a generar 
fuerza: Freno, amortiguamiento, actuador/posicionado, etc. En mecanismos 
(cabezales/carros) donde se requiere una fuerza de frenado importante y una rápida 
respuesta en el tiempo, se han identificado aplicaciones basadas en fluidos MR (Szelag 
2004; Jolly 2001; J. Huang et al. 2002). Similar a esta aplicación, existen soluciones de 
válvulas de seguridad para circuitos hidráulicos críticos, donde el fluido MR bajo un 
campo magnético generado por un imán permanente permite disponer de un limitador 
de presión libre de fallo (Saito, Ikeda, y Oguro 2006). 
 
En cuanto a aplicaciones en el mundo de la fabricación, se han desarrollado 
dispositivos de equilibrado para cabezales de máquinas herramienta, donde gracias al 
control del fluido se puede modificar con precisión de ubicación del centro de gravedad 
del eje (Nakamoto et al. 2010). Por último, en cuanto a aplicaciones de fluidos MR no 
convencionales, se identifican procesos de rectificado (Lee, Hwang, y Chiou 2009a, 
2009b) y de pulido (superacabado) en la fabricación de lentes, donde destaca el 
fabricante estadounidense QED https://qedmrf.com/en/mrfpolishing.  
 
c) Equipos de investigación destacados 
Los equipos de investigación más destacados en el campo de los fluidos magnéticos 
son por lo general grupos de física y química, siendo la ingeniería usuario de 
aplicaciones activas basadas en estos materiales. De los grupos clave en relación al 
desarrollo de fluidos magnéticos destacan: 
 
• MIT / NASA (USA): El desarrollo de los fluidos magnéticos, los ferrofluidos en 
particular, tuvo sus comienzos en el MIT dentro de un proyecto para la NASA 
en los años 1960 bajo la dirección del Profesor R.E. Rosensweig. Este grupo de 
trabajo hizo los primeros desarrollos de síntesis y caracterización para su uso 
en vacío y a microgravedad, dentro de un proyecto de nuevo motor para los 
cohetes de la época. Tras este impulso en el área de investigación, Rosensweig 
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fundó la empresa FERROTEC, líder mundial en la comercialización de 
ferrofluidos. Esta empresa tecnológica representa en buena parte el legado de 
los pioneros en la materia, con una actividad investigadora relevante a día de 
hoy. 
• Technical University of Dresden (Alemania): El grupo dirigido por el Profesor 
Stefan Odenbach es uno de los más activos en la actualidad en el desarrollo de 
los fluidos magnéticos, con un campo dedicado a la física teórica, quizá el 
menos relevante, y otro a la física aplicada donde trabajan en la caracterización 
y modelado. Odenbach proviene de la Universidad de Bremen, donde realizó 
sus primeros trabajos en fluidos magnéticos en aplicaciones de microgravedad 
orientadas al espacio. 
• Universidad de Niza (FR): El grupo de Georges Bossis dentro de departamento 
de física de la materia condensada ha sido otro de los referentes mundiales en 
el desarrollo de conocimiento en relación a fluidos magnéticos. Sus trabajos 
han sido fundamentalmente de física aplicada, pero también han destacado en 
trabajos de física teórica colaborando con la Universidad de los Urales (Andrey 
Zubarev) y la Universidad de Minsk (Bielorusia). Precisamente originario de esta 
última universidad es el investigador que ha relevado a George Bossis de la 
dirección del departamento tras su jubilación, Prof. Pavel Kuzhir. 
• Universidad de El Cairo (EG): En cuanto a aplicaciones de lubricación, el grupo 
del Profesor T.A. Osman ha sido uno de los más activos en el desarrollo de 
cojinetes de lubricación hidrodinámica aplicando fluidos magnéticos. Sus 
trabajos han ido desde el estudio de tribológico hasta la implementación de 
ingeniería. 
• Technical University of Berlin: El grupo del Profesor E. Ulhmann ha sido muy 
productivo en el desarrollo de lubricación activa, destacando los trabajos 
realizados junto a Gunter Spur y la tesis de doctorado de Reiner Patzwald. 
• TU de Braunschweig: Al igual que el grupo anteriormente mencionado de 
Berlin, el Profesor Jürgen Hesselbach de Braunschweig ha trabajado con 
intensidad aplicaciones de lubricación hidrostática desde el punto de vista de 
ingeniería mecánica. 
• University of Maine, Le Mans (FR): Finalmente hay que mencionar al grupo del 
Profesor Romain Ravaud, uno de los más representativos en el desarrollo de 
juntas de estanqueidad basadas en ferrofluidos, tanto para aplicaciones de 
presurización como en mejora de sistemas de audio. 
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2.4.2 Investigación y desarrollo tecnológico 
Hecha una introducción general a los fluidos magnéticos, sus aplicaciones y principales 
grupos de investigación, a continuación se realizará una revisión de los principales 
avances científico-tecnológicos publicados en revistas indexadas hasta la fecha. Esta 
revisión se estructura de la siguiente manera para una mejor comprensión por parte 
del lector: a) Síntesis y caracterización de fluidos magnéticos, b) lubricación 
presurizada, c) amortiguación, y d) juntas de estanqueidad. 
 
a) Síntesis y caracterización de fluidos 
Como ya se ha indicado previamente, el objeto de esta tesis no es el desarrollo de 
nuevos fluidos magnéticos, más bien su uso y comprensión en aplicaciones activas de 
ingeniería. En cualquier caso es de sumo interés analizar los trabajos previos 
relacionados a la caracterización de los ferrofluidos y los fluidos MR para comprender 
mejor su comportamiento. La síntesis de los ferrofluidos y los fluidos MR representa 
una ciencia profunda y compleja, por lo que a continuación se analizan y discuten los 
trabajos realizados para la obtención de los fluidos magnéticos más básicos, con rutas 
de síntesis que posteriormente se discutirán en esta tesis (Genc y Derin 2014). 
 
Las partículas magnéticas utilizadas en la síntesis de los ferrofluidos son por lo general 
óxidos de fierro y/o cobalto (Bourlinos et al. 2006; Sung-Yong An, Shim, y Kim 2005). 
En el caso de los fluidos MR las partículas son por lo general hierro carbonilo en polvo, 
con un tamaño de orden micrométrico (Apetroaie, Roca, y Creanga 2005). 
 
Entre los surfactantes más extendidos se encuentra el ácido oleico, que gracias a su 
capacidad de repulsión, las partículas donde en su superficie se ha forma una capa del 
mencionado ácido se asegura una buena dispersión del fluido (R.E. Rosensweig 1999; 
Jennings, Xu, y Ridler 2001; Ming-Jie Chen et al. 2016). Pero para la mejora de la 
estabilidad de los fluidos MR hay estudios que demuestran que el uso combinado de 
ferrofluidos disueltos en el propio fluido MR mejora sustancialmente las propiedades 
anti-aglomeración (López-López et al. 2006). Mientras que por otro lado, y para el caso 
de los ferrofluidos, se ha estudiado la estabilidad con fluidos iónicos, demostrando la 
mejora de comportamiento frente a aceites minerales (Rodríguez-Arco et al. 2011). La 
temperatura a la que se realiza la síntesis afecta a la respuesta magnética del fluido, 
por lo que es uno de los parámetros que se controlan con precisión durante los 
procesos de fabricación (Davies, Wells, y Charles 1993; Virden y O’Grady 2006). 
 
Finalmente la caracterización magnetoreológica es fundamental para determinar la 
respuesta del fluido frente al campo magnético externo aplicado (Odenbach, Rylewicz, 
y Heyen 1999; Zubarev y Iskakova 2006; Ulicny et al. 2007). Esta caracterización 
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conduce al modelado no-Newtoniano de los fluidos magnéticos, ampliamente 
documentado en bibliografía (O. Müller, Hahn, y Liu 2006). 
 
b) Lubricación presurizada, hidrostática e hidrodinámica 
Este apartado de lubricación presurizada de subdivide a su vez en tres grupos: i) 
Lubricación hidrodinámica, ii) lubricación hidrostática y iii) deslizamiento. 
 
i. Lubricación hidrodinámica 
Los cojinetes hidrodinámicos radiales lubricados con fluidos magnéticos son los 
dispositivos más estudiados de entre los guiados activos. Comenzando con la 
modelización de los fluidos magnéticos, los primeros trabajos trataron los efectos no-
Newtonianos de los fluidos MR en la ecuación de Reynolds para la determinación de la 
presión hidrodinámica (Tichy 1991; Dorier y Tichy 1992). Una modificación posterior a 
las ecuaciones de Tichy fueron propuestas con un modelo bilineal a la ecuación clásica 
de Bingham (C. W. Wu y Sun 1995). Otras propuestas de modelizado avanzaron por la 
simulación numérica (CFD), integrando el comportamiento del fluido como no-
Newtoniano, lubricante de Bingham (Gertzos, Nikolakopoulos, y Papadopoulos 2008). 
En cuanto al modelizado de ferrofluidos para lubricación hidrodinámica, hay que 
destacar los trabajos de Pavel Kuzhir, donde se presentan soluciones para este tipo de 
fluidos (P. Kuzhir 2008; P. P. Kuzhir et al. 2011). Los efectos térmicos también son 
relevante en la modelización y cálculo de cojinetes que especialmente trabajan a alta 
velocidad, para estas circunstancias se propone el acoplamiento de ecuaciones (Yin 
et al. 2013). 
 
Las publicaciones del párrafo anterior son algunas de las más representativas del 
modelizado del comportamiento de fluidos magnéticos como lubricantes. El siguiente 
análisis se centra en la aplicación de estos modelos y sus correspondientes 
modificaciones, en cojinetes radiales hidrodinámicos. Entre las publicaciones 
identificadas destacan dos tesis doctorales que estudian el comportamiento de 
cojinetes hidrodinámicos lubricados con ferrofluidos y con fluidos MR (Patzwald 2001; 
Bompos 2015). R. Patzwald por su parte presentaba los resultados específicos del 
comportamiento experimental de su prototipo de cojinete hidrodinámico (Spur y 
Patzwald 1998). T.A Osman definió los efectos sobre la lubricación hidrodinámica de la 
orientación del campo magnético, axial o circunferencial, mostrando una reducción 
evidente del coeficiente de fricción (Osman, Nada, y Safar 2001a), además de una 
mejora sustancial en las propiedades mecánicas del cojinete, tanto estático como 
dinámico (Osman, Nada, y Safar 2001b; Nada y Osman 2007). Por último se ha 
trabajado en analizar los efectos de desalineación y errores geométricos del conjunto 
eje-cojinete en la presión hidrodinámica (Osman, Nada, y Safar 2003). 
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En relación a los estudios teóricos de cojinetes radiales hidrodinámicos, cabe 
mencionar el trabajo realizado por H. Montezari, analizando el efecto de las diferentes 
variables de diseño magnético, bobinado, disposición del cableado, alineación respecto 
al eje, etc., (H. Montazeri 2008). La simulación de la lubricación hidrodinámica con 
diferentes modelos de comportamiento del fluido es otro de los aspectos trabajados en 
bibliografía (J. R. Lin, Li, y Hung 2013), con aplicación a cojinetes radiales ranurados 
(Nejad y Nassab 2010), y con superficie del cojinete con arquitectura de tipo espiga 
para mejorar el comportamiento en un sentido del giro (Chao y Huang 2005). Y 
añadido a lo anterior, un estudio pormenorizado de las prestaciones dinámicas que se 
obtienen de la aplicación de ferrofluidos como elemento lubricante activo en cojinetes 
radiales (Miwa et al. 2003). Finalmente mencionar los trabajos en los que se estudia el 
efecto de la rugosidad en las prestaciones de los cojinetes lubricados (Patel, Deheri, y 
Patel 2012; Hsu et al. 2013; Jaw-Ren Lin 2016). 
 
ii. Lubricación hidrostática 
Los cojinetes hidrostáticos lubricados mediante fluidos magnéticos han generado 
menos publicaciones que los hidrodinámicos, principalmente porque su funcionamiento 
es similar, por no decir idéntico al modo válvula de los amortiguadores 
magnetoreológicos. Es por ello que en esta revisión del estado del arte, en un apartado 
posterior, se haga mención a los amortiguadores basados en fluidos magnéticos sin ser 
éstos objeto del estudio de la tesis. 
 
El trabajo de investigación más relevante es el liderado por Hesselbach en la 
universidad de Braunschweig, Alemania. Se trata de un cojinete axial lubricado con 
fluido MR, con un diseño de banco de ensayos simplificado, aplicando el campo 
directamente sobre los lands para validar la respuesta activa del guiado (Hesselbach y 
Abel-Keilhack 2003; Salwiński y Horak 2011). El siguiente avance se centró en el 
desarrollo de válvulas para poder ser utilizadas tanto en cojinetes radiales como 
axiales, sin requerir aplicar el campo directamente sobre el cojinete (Yokota, Yoshida, y 
Kondoh 1999; Abel-Keilhack y Hesselbach 2004). 
 
Finalmente se desarrollan los modelos de control asociados a la lubricación hidrostática 
con fluidos MR, así como la aplicación basada en ferrofluidos para la mejora 
hidrodinámica a bajas cargas (Guldbakke y Hesselbach 2006). 
 
iii. Deslizamiento 
Una tercera aplicación de los fluidos magnéticos en el campo de la lubricación se ha 
identificado en los guiados de deslizamiento, donde los fluidos magnéticos 
(principalmente los ferrofluidos) permiten reducir el coeficiente de rozamiento sin 
sacrificar el desgaste entre las piezas en contacto (Wong et al. 2001). Los estudios se 
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basan en diseñar mediante imanes permanentes superficies en las que el ferrofluido 
queda confinado por el campo magnético, y la presión hidrostática generada por el 
fluido (no muy grande), reduce la presión del contacto y con ello el rozamiento. El 
grupo de investigación de Wei Huang de Nanjing es el más relevante, con completos y 
profundos trabajos en el diseño básico de estas superficies (Wei Huang, Shen, y Wang 
2009; W. Huang, Wu, y Wang 2012; W. Chen, Huang, y Wang 2014). 
 
Por lo que respecta a las propiedades dinámicas de estas superficies, se aprecie una 
mejora pero que depende mucho en el perfil del campo y los gradientes que se 
consiguen (J.-R. Lin et al. 2009). 
 
c) Amortiguamiento 
Este apartado de amortiguamiento de subdivide a su vez en tres grupos: i) 
amortiguadores y válvulas MR, ii) cojinete y iii) otras aplicaciones. 
 
i. Amortiguadores y válvulas MR 
Como se ha indicado anteriormente, esta aplicación de amortiguación está 
íntimamente ligada con la lubricación hidrostática, dado que el fluido, principalmente 
fluido MR por su mayor respuesta reológica, trabaja del mismo modo. El fluido MR 
trabaja en modo válvula, válvula MR, donde al circular con un caudal a través de ella 
se consigue una pérdida de carga (diferencia de presión) proporcional al campo 
magnético aplicado. Esta presión se traduce en una fuerza en el mecanismo, 
amortiguador en este caso pero que igualmente puede ser aplicado en cojinetes y 
guías hidrostáticas. La tesis doctoral defendida por Guangqiang Yang presenta una 
trabajo muy interesante que permite una visión global de la problemática (G. Yang 
2001), aunque la aplicación final de dicha investigación fuera encaminada al desarrollo 
de amortiguadores de edificios para reducir el daño producido por los terremotos. 
 
La aplicación estrella de estos amortiguadores ha sido históricamente la automoción 
(Lindler, Dimock, y Wereley 2000), con soluciones tanto pasivas (Cho, Jung, y Lee 
2005), pero sobre todo semi-activas (Yokoyama, Hedrick, y Toyama 2001; Bhalodi 
et al. 2016). En este sentido destaca la solución comercial desarrollada por la 
multinacional DELPHI en colaboración con el principal fabricante de fluidos MR, LORD 
Corp. Se trata de los amortiguadores MagneRide, disponibles en el mercado hace más 
de 20 años, y que en la actualidad se instalan exclusivamente en modelos 
prestacionales de alta gama (Raynauld 2010). 
 
El comportamiento de los fluidos en estos sistema se basa en el modo válvula 
principalmente, pero dependiendo del diseño puede tener que trabajar a torsión y 
deslizamiento (Kulkarni et al. 2003). Otro aspecto importante a tener en cuenta en 
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estos sistemas es la histéresis que presentan, y con ello su complejidad de control si se 
requiere un ajuste de posición (Wang, Ma, y Su 2004; Y. Liu et al. 2006). El control por 
tanto se convierte en un aspecto importante en el desarrollo de los amortiguadores 
semi-activos con fluidos MR, pudiéndose analizar diferentes opciones de control 
estudiadas en previamente (Bajkowski et al. 2008). En este sentido cabe mencionar la 
solución de integración de la monitorización para mejorar los lazos de control, 
principalmente el de posición (D. H. Wang, Bai, y Liao 2010). Finalmente, entre los 
últimos avances identificados en la materia se han encontrado amortiguadores que 
combinan los fluidos MR para la generación de fuera, y los ferrofluidos para reducir 
fricciones y mejorar la eficiencia (Pugazhenthi, Karthick, y Belgin Paul 2017), al estilo 
de las soluciones de lubricación por deslizamiento con fluidos magnéticos. 
 
ii. Amortiguadores de cojinete (squeeze damper) 
Un segundo modo en el que los fluidos (en este caso magnéticos) pueden aportar 
amortiguamiento en un mecanismo de rotación es en los cojinetes radiales. En vez del 
modo válvula indicado anteriormente, en este caso los fluidos trabajan al estilo 
deslizamiento, y la energía de vibración se absorbe por el esfuerzo viscoso que 
presenta el propio fluido. La tesis doctoral defendida por Saiful Bin Mazlan sirve para 
disponer una visión completa de la problemática (Bin Mazlan 2008). Además de este 
trabajo se pueden encontrar multitud de estudios que tratan el amortiguamiento en 
sistemas similares (Kim y Lee 2004), mientras que en la aplicación de rotores flexibles 
(generación de energía), se requiere considerar la dinámica de la propia estructura 
flexible (Zapoměl, Ferfecki, y Forte 2013), además del efecto térmico fruto de situarse 
cerca de fuentes intensas de calor, como son las turbinas de vapor (Ghaednia y Ohadi 
2011). 
 
iii. Otras aplicaciones de amortiguación 
Para concluir con el apartado de amortiguación y/o rigidización (estática-dinámica) 
basada en fluidos activos, se han identificado diferentes trabajos de investigación en la 
materia. El caso más relevante es el de soportes de maquinaria vibratoria, soportes de 
motores por ejemplo, siendo la tesis de Brad Schubert una de las más interesantes 
referencias (Schubert 2005). Estos soportes de motor, tanto hidráulicos como 
elastoméricos pero en cualquier caso con carga de partículas magnéticas para poder 
responder frente a una excitación magnética externa, se han desarrollado tanto en 
arquitectura lineal (Z. Wang et al. 2003) como rotacional (J. Wang y Meng 2003). 
 
Otra aplicación diametralmente opuesta es la rigidización de estructuras flexibles en 
procesos de mecanizado, tanto con la aplicación directa del fluido para cubrir grandes 
voladizos flexibles (Díaz-Tena et al. 2013), como mediante utillajes flexible que se 
adaptan a grandes variaciones geométricas (Rodriguez et al. 2014).  
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Para finalizar con las aplicaciones relativas al amortiguamiento, se han encontrado 
trabajos donde el fluido magnético, ferrofluidos en este caso, se utilizan como medio 
viscoso de amortiguadores inerciales tipo Lanchester (W. Yang, Li, y Feng 2013), 
pudiendo sintonizar el amortiguador a las necesidad de cada instante. 
 
d) Juntas de estanqueidad 
Las juntas de estanqueidad son fundamentales para asegurar una vida larga y segura 
de mecanismos en entornos de trabajo hostiles. En el caso de las máquinas 
herramienta se consideran importante para evitar la fuga de lubricante y la mezcla del 
líquido de corte con otros fluidos de la propia máquina. La publicación de referencia 
para esta y otras aplicaciones es el libro Müller y Nau, (H. K. Müller y Nau 1998), 
identificando todas las tecnologías de estanqueidad y presurización disponibles. 
 
Por lo que respecta al uso de juntas de estanqueidad basadas en fluidos magnéticos, 
principalmente con ferrofluidos, se trata de una técnica que para encontrar las 
primeras investigaciones hay que retrotraerse a comienzos de los años 1980, donde la 
necesidad de disponer de un sistema de estanqueidad compatible con el vacío las hacía 
propicias para aplicación aeroespaciales (Walowit y Pinkus 1981). Modelos y 
simulaciones de estos fluidos se hicieron relativamente comunes en las publicaciones 
científicas de la época (Jibin y Yongping 1992), incluyendo el efecto de inercia del 
fluido para aplicaciones de alta velocidad (Zou et al. 2002). 
 
A medida que se avanzó en las prestaciones, los modelos se hicieron más complejos, 
tratando de representar el comportamiento y predecir tanto la capacidad de carga 
como la máxima presión de estanqueidad (Lavrova et al. 2006; Meng, Jibin, y Jianhui 
2006). En este sentido es imprescindible destacar los trabajos de investigación del 
grupo de R. Ravaud, que si bien su aplicación principal se dirigía al campo de la 
acústica, y en concreto a los altavoces de altas prestaciones, tanto la investigación 
como los resultados obtenidos de ella eran directamente aplicables a juntas de 
estanqueidad como las que se podrían utilizar en cabezales de máquinas herramienta 
(R. Ravaud, Lemarquand, y Lemarquand 2009; R. Ravaud et al. 2009; R. Ravaud, 
Lemarquand, y Lemarquand 2010) 
 
Demostradas las capacidades de los ferrofluidos como material para el desarrollo de 
juntas de estanqueidad (Horak y Szczęch 2013), el análisis del desgaste demuestra 
que la vida de estos sistemas no es limitante del conjunto, al menos con los fluidos y 
condiciones de trabajo analizadas (Iyengar et al. 2004); cosa que en el caso de los 
fluidos MR no ocurre, apreciándose un leve desgaste entre las partes móviles. 
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2.4.3 Análisis de patentes 
Las patentes relativas a los sistemas basados con fluidos magnéticos son 
prácticamente incontables, por lo que a estas líneas se traen unos pocos casos 
representativos. 
• Cojinete radial de lubricación hidrostática: (Kawashima 1989) 
• Amortiguador con fluido MR en modo válvula: (J. Liu, Zhang, y Zhou 2011) 
• Junta de estanqueidad basada en ferrofluidos: (A. Zhang y Zhang 2011) 
  
Capítulo 3 
 
Guiados de máquinas 
herramienta mediante 
lubricación presurizada 
3.1 INTRODUCCIÓN 
Los guiados de lubricación presurizada (hidrostáticos, hidrodinámicos e híbridos) han 
sido estudiados en profundidad durante los últimos años, tal y como se ha reflejado en 
el capítulo 2.3 de la revisión bibliográfica. Se han identificado métodos de cálculo 
genéricos, pero no se ha encontrado una herramienta específica que permita realizar 
una simulación hidrostática e hidrodinámica de guiados lubricados de manera eficiente. 
En este capítulo se presenta el trabajo llevado a cabo para desarrollar dicha 
herramienta de cálculo, donde los principales apartados han sido: 
 
• Cálculo y simulación de guiados y cojinetes hidrostáticos e hidrodinámicos: 
Ecuaciones, herramienta de cálculo y simulaciones CFD. 
• Banco de ensayos para cojinetes radiales: Banco de ensayos de cabezales y 
nuevo banco de ensayos para cojinetes radiales. 
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3.2 ECUACIONES BÁSICAS DE GUIADOS CON 
LUBRICACIÓN PRESURIZADA  
3.2.1 Dinámica de fluidos 
El objetivo de este apartado es identificar las ecuaciones básicas que posteriormente 
se utilizarán para calcular el comportamiento de guías y cojinetes de lubricación 
presurizada. Para llegar a identificar las ecuaciones básicas de la fluidodinámica se 
realizará un desarrollo resumido de las principales ecuaciones constitutivas, pero sin 
entrar a describir y detallar el modo de obtención de todas las expresiones empleadas; 
para ello hay, y se han detallado en el Capítulo 2 referencias válidas con las que 
profundizar en la materia, (Frêne et al. 1997). 
 
a) Ecuación de Navier-Stokes 
De acuerdo con la ecuación de la conservación de masa (Ecuación 3-1), la suma entre 
el cambio de masa que contiene el volumen de control respecto al tiempo y el cambio 
neto del flujo de masa a través de la superficie de control debe ser cero.  
   		 
	 		 ∙ 		  0
	

	
  Ecuación 3-1 
 
Donde “ρ” es la densidad de la masa que es integrada por el volumen de control y 
derivada por el tiempo, y “V” es el vector de velocidad que es multiplicada por la 
densidad e integrada en la superficie de control. A partir de esta expresión se consigue 
la ecuación de la continuidad:  
		 
		 
		  0 Ecuación 3-2  
 
 
Figura 3-1 Elemento diferencial de fluido 
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Haciendo el equilibrio de las fuerzas externas e internas que actúan sobre el volumen 
del fluido de la Figura 3-1, se obtiene la siguiente ecuación escrita en modo vectorial. 
 
  		 
	 ! Ecuación 3-3 
 
Donde “f” es la fuerza volumétrica por unidad de volumen,	" #" es la divergencia de la 
matriz de tensiones y “v” es el vector de velocidad. “D/Dt” es la derivada del tiempo 
total:   	  
 	  
   
   Ecuación 3-4 
 
Para reducir el número de incógnitas se tienen en cuenta las siguientes 
consideraciones; los fluidos analizados son únicamente isotrópicos con una relación 
lineal entre tensiones y deformaciones, fluido Newtoniano como se verá más adelante. 
Así se llega a las ecuaciones que rigen el comportamiento dinámico del fluido en tres 
dimensiones, las conocidas como ecuaciones de Navier-Stokes: 
 
	   	$ % & 
  '() * % +, -.
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 0-. 
  ') * 
 -. 
	   	1 % & 
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 0-. 
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 -. 
Ecuación 3-5 
 
b) Ecuación de Reynolds 
 
En los casos de cojinetes hidrostáticos e hidrodinámicos, el espesor de la capa de 
lubricante es muy inferior a al área del cojinete, así la dimensión en la dirección de la 
película de aceite es varios ordenes de magnitud inferior al circunferencial y axial. De 
esta manera las ecuaciones de Navier-Stokes (Ecuación 3-5), se pueden simplificar 
considerando las siguientes suposiciones: 
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• El espesor de la capa de aceite es muy pequeño comparando con las demás 
dimensiones del cojinete: circunferencial y axial. 
• El eje “Y” está alineado con la película de lubricante: 
• La presión, la densidad y la viscosidad se pueden considerar constantes a lo 
largo del eje “y”, así: dp/dy=0 ; dρ/dy=0 ; dµ/dy=0 
• Comparando con “du/dy” y “dw/dy”, los demás gradientes de velocidad son 
despreciables; esto está justificado ya que “u” y “w” son generalmente más 
grandes que “v”, y el espesor de la película de aceite a lo largo de “y” es muy 
pequeño. 
• El flujo es laminar; no hay turbulencias ni vórtices reseñables. 
• Las fuerzas volumétricas son despreciables frente a las fuerzas viscosas. 
• Las fuerzas de inercia son despreciables frente a las fuerzas viscosas. 
• No hay deslizamiento de fluido en el contacto con las partes móviles, así en las 
superficies en contacto con el fluido, la velocidad de la superficie y el fluido son 
iguales. 
 
Estas suposiciones se representan de manera gráfica en la Figura 3-2: 
 
 
Figura 3-2 Esquema de la geometría de un cojinete. 
Tomando estas suposiciones y aplicándolas a la Ecuación 3-5, la expresión que define 
el comportamiento de fluidos en cojinetes queda tal y como se expresa en la Ecuación 
3-6, también conocida como ecuación de Reynolds. 
 234 *56 &4- 
	  *56 &-  7)8 54 Ecuación 3-6 
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3.2.2 Lubricación hidrostática con restrictores pasivos 
El estudio de la lubricación hidrostática se presenta en dos categorías: los que se aplica 
a guiados lineales que por arquitectura mantiene las superficies de la parte móvil y fija 
siempre paralelas, y por otro lado aquellos casos donde la película de aceite no es 
constante a lo largo de la superficie, como es el caso de los cojinetes radiales. Por 
tanto se distinguirá el caso de, a) los patines para guiado lineal (incluyendo aquí los 
cojinetes de empuje axial), y por otro lado, b) los cojinetes hidrostáticos radiales. 
 
a) Patines hidrostáticos en guiado lineal 
El caso de los patines hidrostáticos lineales se representa de manera gráfica en la 
Figura 3-3, donde la cavidad está reflejada por la ranura de ancho “b” y longitud “L”. 
Esta geometría conlleva que el espesor o película de aceite “h” se mantiene constante 
a lo largo de las superficies estrechas, denominadas “land”. A estas condiciones de 
contorno se le añaden las siguientes suposiciones: El fluido lubricante es isoviscoso e 
incompresible, por lo que la densidad “ρ” y la viscosidad “µ” se mantienen constantes a 
lo largo del patín hidrostático.  
 
Figura 3-3 Esquema de la geometría de un patín hidrostático lineal. 
Asumiendo por tanto las condiciones de contorno y las propiedades del fluido, la 
ecuación de Reynolds (Ecuación 3-6) se reduce a la siguiente expresión: 3&3  0 Ecuación 3-7 
 
Integrando la Ecuación 3-7 para el caso de la Figura 3-3 se consigue la distribución de 
la presión sobre de todo el patín hidrostático. Esta distribución de presión a lo ancho 
del patín se muestra en la Figura 3-4, expresión que integrándola para todo el área del 
cojinete se consigue la correspondiente capacidad de carga (Ecuación 3-8) donde “Av” 
corresponde al área virtual del apoyo o patín, y “Pa” la presión en la cavidad. 
 9  :;	 Ecuación 3-8 
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La presión en la cavidad se obtiene de la relación de resistencias hidráulicas entre el 
elemento compensador (restrictor) y el propio patín, en este caso, Ecuación 3-10: 
 9  @	:	, Ecuación 3-9 
@  :;:  Ecuación 3-10 
 
 
Figura 3-4 Distribución de presión en el ancho del patín hidrostático. 
El caudal de fluido que circula a través del patín se obtiene de la integración de la 
ecuación de velocidad, una vez ha sido resuelta de la ecuación de Reynolds. Como 
resultado de la operación, y para el caso que nos ocupa la expresión es la mostrada en 
la Ecuación 3-11, donde “KQ” es un coeficiente geométrico que depende de las 
dimensiones del patín hidrostático. 
A  :;	56B 	CD Ecuación 3-11 
 
La rigidez por su lado se obtiene de derivar la carga entre el espesor de película de 
aceite, así la ecuación básica Ecuación 3-12 se debe resolver para cada tipo de 
restrictor o sistema de compensación. 
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CGHI  95  Ecuación 3-12 
 
Los dos tipos de restrictores que se van a estudiar en este capítulo son los de tipo 
capilar y tipo orificio. Estos restrictores permiten garantizar la estabilidad del sistema, 
generando un aumento de presión en las cavidades “Pa” para un incremento de la 
carga externa aplicada, o lo que es lo mismos, dotar de una rigidez mecánica al 
conjunto eje-cojinete. 
 
• Restrictores capilares: 
Un restrictor capilar es en el fondo un tubo relativamente largo para su diámetro 
interior, con un ratio superior a lc/rc>50. La resistencia hidráulica que presenta este 
tipo de restrictor -donde la pérdida de carga es puramente laminar-, se puede expresar 
de la siguiente manera: 
2;=  +(J	K	BL	MN  Ecuación 3-13 
 
Donde “lc” y “dr” son la longitud y el diámetro del capilar siguiendo el esquema 
presentado en la Figura 3-5: 
 
Figura 3-5 Esquema de un restrictor capilar laminar. 
La principal característica de estos sistemas es que la resistencia hidráulica no es 
función de la velocidad y por tanto del caudal del fluido que circula a través de ellos, 
así el ajuste de presiones del patín o cojinete “β” se mantiene constante para un gran 
rango de condiciones de operación. Además, la pérdida de carga depende de la 
viscosidad, al igual que en el apoyo hidrostático, por lo que variaciones de viscosidad 
como las producidas durante el calentamiento del aceite tampoco afectan al ajuste 
hidrostático del guiado. En contrapartida suelen ser de un tamaño elevado, mayor que 
los de orificio que se presentarán a continuación, y ofrecen poca rigidez al conjunto. 
Con estas propiedades, la resistencia hidráulica del capilar suele presentarse como una 
función con respecto a la resistencia de salida, la resistencia que ofrece el patín o 
cojinete “Ro”, Ecuación 3-14. 
2;=  2O 	+ % @@  Ecuación 3-14 
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• Restrictores de orificio: 
La característica principal de este tipo de restrictores es que el fluido circula por un 
estrechamiento abrupto (pequeño orificio) en el que se genera una pérdida de carga 
(presión) proporcional al caudal de lubricante. En este tipo de restrictores la pérdida de 
carga es fundamentalmente por un efecto turbulento en el estrechamiento, por lo que 
la velocidad y con ello el caudal afecta sobremanera a la resistencia hidráulica del 
restrictor. La expresión de esta pérdida de carga se presenta en la Ecuación 3-15. 
 
2PMGQ  J	L3RN 	SP3A Ecuación 3-15 
 
Donde “C0” es el coeficiente de descarga del orificio, que depende de la geometría a la 
entrada y a la salida del restrictor, y la velocidad del fluido, coeficiente que por lo 
general tiene un valor aproximado al 0,6. En la Figura 3-6 se muestra de manera 
esquemática un restrictor de esta tipología. 
 
Figura 3-6 Esquema de un restrictor orificio turbulento. 
En este caso la resistencia no es independiente de la presión de la cavidad por lo que 
la expresión de la resistencia del restrictor respecto a la resistencia de salida del fluido 
(patín o cojinete) se puede expresar como: 
2P  2O	T+ % &M& 	U+ % @@  2OT+ % @ 99O	 	U+ % @@  Ecuación 3-16 
Mientras que la relación entre la capacidad de carga (W) y el espesor de fluido (h) 
viene dada por la ecuación 
55O  VW
WX + % @ 99O+ % @ Y99OZ
3[\
\]
^_`
 Ecuación 3-17 
b) Cojinetes hidrostáticos radiales 
Si en el punto anterior se ha analizado el caso de paredes paralelas, en este caso sólo 
se analizará la situación de eje descentrado, y con ello película de aceite “h” en función 
de la posición circunferencial del eje. En la Figura 3-7 se representa un cojinete radial 
de cuatro cavidades con el eje (cuya holgura está exagerada para su mejor 
comprensión) descentrado en dirección vertical hacia abajo, alineado con el eje de 
simetría de la cavidad inferior. 
ab	  
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Figura 3-7 Esquema de un cojinete radial de cuatro cavidades descentrado. 
Para un caso como el expuesto en la Figura 3-7, el espesor del fluido viene dado por la 
siguiente expresión: 
 5  S	+ % 	c	def4 Ecuación 3-18 
En este tipo de cojinete radial (multi-cavidad), el flujo que sale de cada cavidad puede 
ir fuera del cojinete o puede ir a las cavidades adyacentes, por lo que se pueden 
diferenciar dos tipos de caudales en el interior del cojinete: axial y radial. En 
consecuencia, la presión de cada cavidad no es independiente de la contigua, y el 
cálculo se debe de realizar contemplando estas condiciones de contorno. Un método 
para resolver este tipo de cojinete es el método de las “resistencias hidráulicas”, 
(Bassani y Piccigallo 1992). Este método consiste en simplificar el cojinete en 
resistencias hidráulicas como se puede ver en la Figura 3-8. 
 
Figura 3-8 Representación gráfica del principio de “resistencias hidráulicas”, a) 
esquema de una cavidad, y b) esquema general del cojinete radial. 
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Estas resistencias hidráulicas se calculan partiendo de la ecuación de Reynolds y 
suponiendo que el flujo es solamente axial o radial. Así las expresiones que se 
consiguen son las siguientes: 
 
2GO 	+(	>	)	S6 	 +k + % 	c	lmn	o6opq3Gr^pq3Gr6
 
donde, 
2GsGt^  2Gt^sG u 7	)	4	v	 Y+ % (>v ZS6 w
+
+ % c lmn xL	(y % +z6
 
 
Ecuación 3-19 
 
 
Aplicando el balance del flujo en cada cavidad, se consigue un sistema de ecuaciones 
donde las únicas incertidumbres son las presiones de cada una de las cavidades de las 
que se compone el cojinete radial. 
 
3.2.3 Lubricación hidrodinámica e híbrida 
En cojinetes como los mostrados en la Figura 3-8, cuando se supera la velocidad de 
giro necesaria (velocidad crítica), se puede generar un comportamiento diferente al 
descrito anteriormente como lubricación hidrostática. Esto es producido por la presión 
hidrodinámica que se estudiará en esta sección, y por tanto la lubricación pasa a 
denominarse híbrida. A continuación se desarrollarán las ecuaciones que rigen el 
comportamiento de la presión hidrodinámica en cojinetes radiales sin cavidades. 
 
Un cojinete radial puramente hidrodinámico (sin cavidades en la superficie), consiste 
en un eje de radio “{;” y un cojinete de radio “{”, con aceite lubricante rellenando la 
holgura entre ambos, Figura v. Como la diferencia entre estos dos radios es muy 
pequeña, se puede utilizar la ecuación de Reynolds (Ecuación 3-6) para resolver el 
problema del comportamiento del fluido. 
 
La ecuación de Reynolds es una ecuación con derivadas parciales de segundo orden de 
tipo elíptico que no tiene soluciones analíticas excepto en unas condiciones de 
contorno específicas, que representan diseños de cojinetes radiales muy extremos. 
Estas condiciones se aplican para la longitud del cojinete, y la presión resultante de 
resolver la ecuación, que puede tener valores de presión positivos y negativos. Con 
respecto a la longitud del cojinete se diferencia la solución para cojinetes largos L/D>4 
(Ecuación 3-20) donde el flujo es principalmente circunferencia, y cojinetes cortos 
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L/D<8 (Ecuación 3-21) donde el flujo es mayoritariamente axial. Para geometrías con 
relación de aspecto intermedia, la ecuación se debe resolver por métodos numéricos.  
 4	*56 &4-  7)238 54 Ecuación 3-20 	*56 &-  7	)8	 54 Ecuación 3-21 
 
Con respecto al tratamiento de la presión calculada por la ecuación de Reynolds, se 
identifican tres posibles casos: Sommerfeld, Gumble y las propias condiciones de 
contorno propuestas por Reynolds. 
 
a) Solución de Sommerfeld 
Se trata de la solución que mejor encaja con las condiciones de baja excentricidad. En 
este caso el cojinete tiene una presión en el interior de la ranura de alimentación de 
“Pa”, dicha ranura axial e infinitamente estrechas se sitúa en “θ=0”, (Ecuación 3-22). 
Para poder resolver la ecuación Ecuación 3-20 o la Ecuación 3-21, según sea el caso, 
es necesario el cambio de variable de la Ecuación 3-23.  &4    &4  (L  : Ecuación 3-22 
+ 
 c lmn4  + % c3+ % c lmn| Ecuación 3-23 
 
De lo anterior se resuelve la distribución de presión para cojinetes largos como: 
Mientras que en cojinetes cortos la ecuación resultante es: 
 
De manera gráfica, en la Figura 3-9 se muestra la evolución de la presión en el plano 
central del cojinete: 
 
&  	 7)8	 Y2SZ
3
+ % c36_3 }| % c	fh|
% (| % jc fh| 
 c3| 
 c3fh|lmn	|( 
 c3 ~ 
 :> 
 
Ecuación 3-24 
&4H   %,	)8S3 	3 % v3j  c	fh4+ 
 	c lmn4	6  Ecuación 3-25 
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Figura 3-9 Distribución de presión en un cojinete radial con la solución de Sommerfeld. 
 
b) Solución de Gumble 
La solución de Sommerfeld es poco realista para caso de carga elevada, dado que el 
modelo resuelve valores de presión negativas, por debajo incluso del cero absoluto, 
algo que carece de todo sentido físico. Para casos de alta carga y excentricidad, es 
necesario hacer un tratamiento a los valores negativos de presión, y en este sentido 
Gumble propuso la primera aproximación donde directamente elimina del resultado 
todo valor de presión inferior a la presión atmosférica. Aunque esta solución también 
es inaceptable físicamente (no hay continuidad en la ecuación), se consiguen 
resultados muy aproximados a los experimentales. 
 
Para el caso en el que la presión de suministro es “Pa=0”, se consigue la siguiente 
distribución de la presión: 
 
Figura 3-10 Distribución de presión con la solución de Gumble. 
 
Donde integrando la presión sobre la superficie de todo el eje/cojinete se obtiene la 
expresión de la carga “W” y el ángulo de posicionado “φ”, el ángulo entre el 
desplazamiento y la aplicación de la fuerza, Ecuación 3-26. 
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Ecuación 3-26 
 
c) Solución de Reynolds 
La solución de Reynolds es muy similar a la de Gumble, añadiendo continuidad al fluido 
y por tanto ofreciendo una solución que físicamente tiene sentido. Para ello suma una 
nueva condición de contorno, que no es otra que el punto de anulación de presión, “θs” 
(zona inactiva del cojinete), la presión, además de ser igual a cero, su gradiente 
también lo ha de ser. 
 
&4  4  *&4-   Ecuación 3-27 
 
Aplicando esta condición a la ecuación original de Reynolds, se consigue la siguiente 
expresión de la presión, Ecuación 3-28. 
 
&|  7	)238S3+ % c363 | % c	fh|
%	(| % jc	fh| 
 c3| 
 c3fh|	lmn	|(+ % c	lmn	|  
Ecuación 3-28 
 
Donde “|” es el valor que corresponde al “4” y se define como la expresión Ecuación 
3-29. La representación gráfica de la presión se muestra en la Figura 3-11. 
 c	fh	|	def| % |	 
 (fh	| % | lmn|	   Ecuación 3-29 
 
Si bien esta solución se ajusta mejor a la realidad del comportamiento desde un punto 
de vista físico. Los resultados son muy similares a Gumble y para resolver de forma 
numérica de manera ágil, este último es el más utilizado. 
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Figura 3-11 Distribución de presión con la solución de Reynolds. 
 
Estas son de manera muy resumida las ecuaciones básicas de teoría hidrostática e 
hidrodinámica que se han implementado en la herramienta de cálculo que se describirá 
a continuación. Para obtener el desarrollo matemático que permite llegar a las 
expresiones descritas, bibliografía como la presentada en la sección 2.3 son de 
consulta recomendada, (Bassani y Piccigallo 1992) y (Frêne et al. 1997). 
 
3.3 HERRAMIENTA DE CÁLCULO DE GUIADOS CON 
LUBRICACIÓN PRESURIZADA 
En este apartado se realiza una descripción de la herramienta desarrollada para el 
cálculo de guiados con lubricación presurizada, tanto guías, cojinetes radiales y axiales. 
Teniendo en cuenta que la herramienta de cálculo desarrollada implementa una 
solución numérica para la presión hidrodinámica, los cojinetes se calculan sin 
restricciones en cuanto a relación de aspecto “L/D”, mientras que la condición de 
contorno seleccionada para la presión ha sido la de Gumble, dado que permite obtener 
resultados muy ajustados de manera mucho más ágil que con las condiciones de 
contorno de Reynolds. 
 
Finalmente se presentan los resultados de la herramienta de cálculo desarrollada y se 
comparan con los obtenidos mediante un programa comercial de CFD. En la 
comparación se observan los puntos fuertes y débiles de ambas soluciones. 
3.3.1 Principales guiados para máquinas herramienta 
La herramienta de cálculo de guiados con lubricación presurizada se ha desarrollado 
teniendo en mente las necesidades más demandadas en el diseño de máquinas 
herramienta. De este modo se han identificado tres grandes aplicaciones: a) Guías 
lineales mediante patines simples, enfrentados y en ángulo libre, b) cojinetes axiales 
P 
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de empuje para mesas y platos rotatorios, y c) cojinetes radiales híbridos para 
cabezales de rectificadoras. 
 
a) Guías lineales con patines hidrostáticos 
Los patines hidrostáticos son muy utilizados en ejes lineales donde se requiere de alta 
capacidad de corte (rigidez y amortiguamiento), así como baja fricción y resolución en 
el movimiento y posicionado. Estos cálculos se basan en las ecuaciones hidrostáticas, y 
la geometría se define por patín o por guía completa (Figura 3-12), para lo que se ha 
diseñado un interfaz gráfico (Figura 3-13). 
 
 
  
Figura 3-12 Imagen de guías y patines hidrostáticos lineales, con aplicación en carros 
de traslación de torno vertical. 
 
Figura 3-13 Cálculo de guías lineales hidrostáticas. 
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b) Cojinetes axiales de empuje para platos rotatorios 
Los cojinetes axiales de empuje son utilizados en platos de torneado y rectificado 
vertical, (Figura 3-14). En este caso se ha realizado un cálculo hidrostático que aun 
pudiendo ser de velocidad elevada, al tratarse de caras paralelas no se contempla un 
efecto hidrodinámico en la carga, sí en cambio en calentamiento y potencia de fricción, 
(Figura 3-15). 
Figura 3-14 Imagen de plato hidrostático y aplicación en torno vertical. 
 
Figura 3-15 Cálculo de cojinetes de empuje hidrostáticas, mesa rotatoria. 
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c) Cojinetes radiales de lubricación presurizada 
Los cojinetes radiales son los de mayor interés para esta investigación, por lo que su 
programación se describirá con más detalle en el siguiente apartado. Estos cojinetes 
híbridos son una combinación de cojinetes hidrostáticos y cojinetes hidrodinámicos, 
donde la geometría se define como se muestra en la Figura 3-16 
 
  
Figura 3-16 Imagen de cojinete radial de lubricación híbrida para cabezales 
 
 
 
Figura 3-17 Cálculo de cojinetes radial híbrido: hidrostático-hidrodinámico. 
 
 
58 Capítulo 3 – Guiados con lubricación presurizada 
  
3.3.2 Descripción de herramienta de cálculo desarrollada 
En esta sección se realizará una descripción detallada del funcionamiento del programa 
desarrollado en entorno MATLAB para el cálculo de cojinetes radiales de lubricación 
hidrostática e híbrida. Para ello se realizan dos cálculos fundamentales: 
• Distribución de presión por efecto hidrostático, para lo que se resuelven las 
ecuaciones analíticas del apartado 3.2.2. 
• Presión hidrodinámica del fluido mediante la resolución numérica por 
diferencias finitas de la ecuación de Reynolds tal y como se ha indicado en 
3.2.3. 
Estos dos cálculos básicos se iteran conjuntamente para converger en un campo de 
presiones unificado, llegando a una solución de equilibrio para las condiciones de 
contorno que se hayan definido. De manera esquemática la Figura 3-18 muestra el 
modo en el que se gestionan los diferentes bloques de cálculo o funciones internas. 
 
Figura 3-18 Esquema general de la resolución del campo de presiones. 
Una vez resulta la presión total sobre el cojinete, se calcula la fuerza resultante en sus 
componentes “Fx” y “Fy” de tal modo que para cada valor de excentricidad “ε” se 
obtiene una fuerza “W” y un ángulo de posicionado “φ”. 
 
a) Cálculo de la presión de origen hidrodinámico 
El cálculo de las presiones hidrodinámicas se hace resolviendo la ecuación generalizada 
de Reynolds (Ecuación 3-6), utilizando el método de diferencias finitas. La función 
desarrollada para ello, denominada TotalBearingFiniteDifferencesHydrodynamic, se 
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alimenta de las variables de diseño y la definición de malla, mientras que como salida 
ofrece la distribución de presión y el ángulo de posicionado, Figura 3-19: 
 
Figura 3-19 Variables de entrada y salida para la función de modelizado hidrodinámico. 
 
Para aplicar el método de las diferencias finitas hay que discretizar la zona donde se 
calculan las presiones. En este caso las variables son “θ” y “z”, sistema de coordenadas 
polares. 
 
Figura 3-20 Discretización de la superficie donde calcular la presión hidrodinámica. 
 
El método consiste en remplazar la derivada de un punto por la pendiente de la línea 
que une el punto anterior con la siguiente. Así, si la malla generada es lo 
suficientemente fina, la aproximación será muy cercana a la realidad, si bien el número 
de cálculos a realizar aumenta. Aplicando este método en la expresión generalizada de 
la ecuación de Reynolds (Ecuación 3-6), se obtiene la siguiente expresión: 
 O:GHIr^ 
 ^:Gr^HI 
 3:GHI 
 6:Gt^HI 
 N:GHIt^  < Ecuación 3-30 
 
Donde los parámetros de la Ecuación 3-30 se presentan en la Tabla 3-1. 
Tabla 3-1 Parámetros de cálculo para la resolución por diferencias finitas de la presión 
hidrodinámica en el cojinete radial. 
Entrada 
n L a 4 R C 
µ Ω hr 
Pos PosY 
npointstheta 
npointsz 
 
Salida 
SurfPDyn 
ThetaMatrizDyn 
zMatrizDyn 
 
TotalBearing 
FiniteDifferences 
Hydrodynamic 
60 Capítulo 3 – Guiados con lubricación presurizada 
  
O  233 ^  +34 % ,5(54 +4 
3  %(34 % (	233  6  +34 
 ,5(54 +4 
N  233 <  7	)82356 54 
 +() lmn	4 
 fhe	4 
 
Todos los componentes son conocidos a excepción de las presiones en los puntos 
definidos en la discretización, “Pi,j”. Calculando estos coeficientes para cada punto de la 
malla creada se llega a un sistema de ecuaciones de “ ” elementos, donde 
n=“npointstheta” y m=”npointsz”. Todos estos valores se recogen en una matriz donde 
las únicas presiones conocidas son las de los extremos del cojinete Z=-L/2 y z=L/2, 
que por lo general se igualan a la atmosférica, “Pa”. Resolviendo este sistema de 
ecuaciones se consiguen las presiones hidrodinámicas de todo el cojinete.  
 
b) Cálculo de la presión hidrostática 
Dentro del cálculo de las presiones hidrostáticas, primero se calculan las resistencias 
de los restrictores para luego poder calcular las presiones de las cavidades con la 
metodología de “resistencias hidráulicas” (Ecuación 3-19). Por último se calculan las 
presiones hidrostáticas de los “lands” que están entre las cavidades y se interpolan a 
todo el cojinete. 
• Resistencia hidráulica en los restrictores 
El cálculo de la resistencia de los restrictores se hace en la función Multi_calcRestrictor. 
 
 
Figura 3-21 Variables de entrada y salida para la función de cálculo de resistencia 
hidráulica en el restrictor. 
Como condición de partida se asume que el eje está centrado, en consecuencia todas 
las presiones de las cavidades tendrán el mismo valor “:M  @  :”. El cálculo de la 
resistencia de los restrictores se hace en modo iterativo y la variable que debe 
converger es la temperatura del cojinete. Los pasos que se siguen en cada iteración 
son los siguientes. 
Entrada   D 
C b n 
a Β L  Ω  
TipoAceite 
 
Salida 
R_res 
µ 
ρ 
 
Multi_calcRestrictor 
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Figura 3-22 Esquema general de la obtención comportamiento restrictores. 
Con la nueva temperatura de cada iteración, se calcula la viscosidad, para lo que se 
llama a una función interna denominada Visco_oils, donde se dispone de una 
caracterización (viscosidad/temperatura) para la gran mayoría de los aceites utilizados 
en lubricación presurizada de máquinas. 
 
Figura 3-23 Variables de entrada y salida para la función cálculo de viscosidad 
 
Con la viscosidad se calcula la resistencia de salida de la cavidad “2;G;” y junto con 
la presión de la cavidad y el número de cavidades, el caudal total de aceite “Q”. 
Finalmente, con el caudal total se calcula la potencia perdida en el cojinete. 
 
• Potencia consumida por rozamiento. 
El cálculo de la potencia perdida por el rozamiento se realiza en una nueva función que 
se denomina Multi_frictionPower. 
 
Figura 3-24 Variables de entrada y salida para la función de potencia fricción. 
 
^ 3  +r3 ^  ^ 
 ^ 3  , Visco_oils    
Q 
Multi_friction 
Power 
3   
 ^ 3  3 % ^ 
Fin 
Si 
No 
¡^  Entrada 
TipoAceite 
Salida 
µ 
ρ 
c 
 
Visco_oils 
Entrada >  D 
C b n 
ε µ L ¢ Ω  £¤  ¥  ¦ 
£§
Salida 
PowerCoef 
Re 
 
Multi_frictionPower 
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Por un lado se calcula la potencia de rozamiento en los “lands” y por otro lado en las 
cavidades. Sumando estas dos potencias se consigue la potencia total perdida por 
rozamiento “Hf”. Con esta potencia y el caudal calculado anteriormente “Q”, se calcula 
el incremento de temperatura del fluido a su paso por el cojinete, y con esto la nueva 
temperatura del aceite, “T2”. 
 
• Cálculo de las presiones en las cavidades 
El cálculo de las presiones de las cavidades también se hace en modo iterativo como 
en el caso del cálculo de las resistencias de los restrictores.  
 
Figura 3-25 Esquema general de la obtención comportamiento restrictores. 
En este caso se calcula la presión de cada cavidad utilizando el método de las 
“resistencias hidráulicas” explicado en la Ecuación 3-19, mediante la función llamada 
MultisolvestaticSystemXY. 
 
 
Figura 3-26 Variables de entrada y salida para la función presión en cavidades. 
Las variables de salida de esta función son las presiones de las cavidades y las 
resistencias hidráulicas axiales y radiales del cojinete, y así, con estos valores resueltos 
se procede a calcular la presión hidrostática global en el cojinete, (Figura 3-27). Este 
cálculo se realiza en dos pasos: En el primero se calculan las presiones de los “lands” 
que están entre las cavidades (Figura 3-28); y en el segundo se interpolan estas 
presiones a todo el cojinete. 
¥b 
^ 3  +r3 ^  ^ 
 ^ 3  , Visco_oils 
Multisolve 
static 
SystemXY 
Q 
Multi_frictionPower 
3   
 ^ 3  3 % ^ 
Fin 
Si 
No 
Entrada >  D 
C ¨ n ¥ µ L 
PosX PosY 
R_res Res 
 
¥b
O 
r©
Salida 
 
MultisolvestaticSystemXY 
Capítulo 3 – Guiados con lubricación presurizada 63 
  
 
Figura 3-27 Variables de entrada y salida para la función cálculo de la presión 
hidrostática total en el cojinete,  
 
En la Figura 3-28 se puede ver el ejemplo de un cojinete de cuatro cavidades. La 
condición de contorno en “z=-L/2” y “z=L/2” es la misma que en el caso de las 
presiones hidrodinámicas, presión atmosférica “Pa”. En el caso de “4;q” y “4;q 
	θ” 
en la zona de la cavidad (líneas azules), las presiones serán la de las cavidades y en 
los extremos (líneas rojas) hay un descenso lineal de la presión desde la presión de la 
cavidad “Pr_i”, hasta la presión atmosférica “Pa”.	
 
Figura 3-28 Esquema de cojinete hidrostático desarrollado de cuatro cavidades. 
 
• Fuerza generada en el eje: Capacidad de carga, rigidez y amortiguamiento 
Para este cálculo se utiliza la función integratepressurefield, que no es más que como 
su propio nombre indica la integración de la presón para obtener las componentes de 
fuerza, “Fx” y “Fy”. Conocida la excentricidad introducida en el cálculo, dato de entrada, 
de qué amplituda y en qué dirección se ha generado, con los valores de fuerza se 
determina la capacidad de carga y el ángulo de posicionado. 
Entrada 4;q  ¥^ 
¥3 { a 
Ω µ L 
PosX PosY 
npoints 
Salida 
surfPest 
zMatriz 
thetaMatriz 
 
Calc_hydrodynamic 
Pressure2Dxy 
finiteDifferences 
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Figura 3-29 Variables de entrada y salida para la función cálculo de fuerza 
Se calcula la fuerza generada por cada punto del campo discretizado y se van sumando 
hasta conseguir la fuerza total. Dependiendo de la matriz de entrada en la función 
“SurfP2”, se calculará la fuerza total o la fuerza debida a las presiones hidrodinámicas. 
En la Figura 3-30 se muestra el resultado de una simulación como la descrita en este 
apartado, con la presión total sobre el conjunto eje-cojinete. 
 
 
Figura 3-30 Representación gráfica de un cojinete hidrostático trabajando en régimen 
híbrido con efecto hidrodinámico. 
 
• Coeficientes dinámicos: matriz de rigidez y amortiguamiento 
Los cojinetes lubricados en régimen hidrodinámico tienen un comportamiento no lineal 
importante con respecto a la excentricidad. Además, y sobre todo a bajos valores de 
excentricidad, la fuerza de reacción del fluido adquiere un ángulo con respecto a la 
excentricidad, lo que se denomina ángulo de posicionado “φ”, ver Figura v. Este 
fenómeno, clásico y característico de los cojinetes con lubricación hidrodinámica, 
conlleva a que la matriz de rigidez y amortiguamiento no sea diagonal, apareciendo la 
rigidez cruzada en el sistema. 
Entrada 
SurfP2 
Zmatriz 
thetamatriz 
Salida 
xLoad 
yLoad 
 
 
integratepressurefield 
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Para determinar estos coeficientes se han realizado cálculos a lo largo de todo el rango 
de holgura útil, por lo general de “ε=0” a “ε=0,75”, y así se obtiene la rigidez del 
cojinete radial. 
Tabla 3-2 Parámetros rigidez de la dinámica del cojinete 
Cªª  «ªcª Cª¬  «ªc¬ C¬ª  «¬cª C¬¬  «¬c¬ 
 
Y haciendo lo mismo pero imponiendo la velocidad, se determina el amortiguamiento. 
Ambos parámetros son no-lineales, y depended de la excentricidad, pero para cálculos 
dinámicos se linealizan entorno al punto de equilibrio. 
Tabla 3-3 Parámetros amortiguamiento de la dinámica del cojinete 
ªª  «ªcª ª¬  «ªc¬ ¬ª  «¬cª ¬¬  «¬c¬ 
 
Finalmente se presenta la ecuación de Newton (Ecuación 3-31) con los parámetros 
rotordinámicos obtenidos: 
 
'­ª  ­¬. w ®¯¯° 
 'ªª ª¬¬ª ¬¬. w ® ° 
 'Cªª Cª¬C¬ª C¬¬. w ±²  ®«ª«¬° Ecuación 3-31 
 
3.3.3 Simulación con herramienta comercial, CFD 
Además del desarrollo de la herramienta de cálculo mostrada en el apartado anterior, 
se ha trabajado con un paquete de simulación de dinámica de fluidos comercial, en 
concreto el módulo CFD de NX SIEMENS, NX FLOW Advanced. Se trata de una 
herramienta que resuelve las ecuaciones de Navier-Stokes mediante el método de 
volúmenes finitos, incluyendo el balance térmico cuando se considera oportuno. 
 
En este caso se ha modelizado un cojinete radial híbrido con restrictores de orificio y 
capilares. En la Figura 3-31 se puede ver el modelo alimentado con restrictores 
capilares. Hay que tener en cuenta que la modelización 3D que se hace en estos casos 
es la del propio fluido, donde la paredes del cojinete y la superficie giratoria del eje son 
condiciones de contorno. En consecuencia todas las geometrías que se mostrarán en 
este apartado serán las correspondientes al propio fluido. 
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Figura 3-31 Modelo de cojinete radial híbrido con restrictores capilares 
El modelo se puede separar en tres partes totalmente independientes; por un lado está 
la superficie de holgura estrecha, que se ha denominado “land” (en amarillo en la 
Figura 3-31), por otro lado las cavidades (en azul en la Figura 3-31) y por último los 
restrictores (en rojo en la Figura 3-31), que para el caso expuesto son capilares. 
 
Con diferencia, la parte más complicada para modelizar correctamente es la película de 
lubricante en la zona de los “lands”, dado que la relación de aspecto entre la superficie 
y el espesor de fluido es muy desproporcionada (L^D/C>>1000); es por ello que a 
continuación se detalla el procedimiento llevado a cabo para lograr una malla eficiente 
en estas superficies. 
 
• Densidad de elementos en dirección radial en el land, elementos en el espesor 
de la película de aceite. 
Se trata de una de las zonas de cálculo más críticas, dado que el gradiente de 
velocidad en sentido radial es muy elevado. Para tener una resolución suficiente y por 
tanto un cálculo del caudal de aceite correcto en dichas superficies, es necesario 
decidir la cantidad de elementos necesario para el mallado. 
 
El objetivo es el modelo con el mínimo de elementos necesarios para que el cálculo sea 
lo más ágil posible. Para decidir cuantos elementos poner en el espesor del fluido se ha 
simulado un fluido entre dos placas paralelas y se ha comparado el resultado con la 
solución analítica. La solución analítica se resuelve de la ecuación de Reynolds e 
imponiendo las condiciones de contorno mencionadas: flujo laminar, densidad y 
Capítulo 3 – Guiados con lubricación presurizada 67 
  
viscosidad constante, placas paralelas y longitud transversal infinita. De esta forma, de 
la Ecuación 3-32 se obtiene la velocidad media del fluido y se compara con la que se 
calcula con la herramienta de cálculo CFD en modelos de diferente densidad de malla, 
con modelos que van de 4 a 15 nodos en el espesor de fluido, Figura 3-32 
 ¥  ¦    donde, 	  ^3	³	´	µ¶  Ecuación 3-32 
Los resultados conseguidos se comparan entre sí (CFD vs analítico) y se obtiene el 
error relativo como se muestra en la Figura 3-32. 
Figura 3-32 Resultados de modelos con diferente densidad de malla, comparación con 
resultado analítico. 
Aceptando un error máximo del %5, la cantidad de nodos será de 9 (8 elementos) 
para que el tamaño de la malla sea el más eficiente posible. Una vez se ha decidido la 
cantidad de elementos necesarios en el espesor del fluido, hay que dimensionar 
también el número de elementos en las otras dos direcciones del land: axial y 
circunferencial. Para ello se ha simulado un patín hidrostático y su presión en el land 
en la línea trazada en la Figura 3-33. 
 
 
Figura 3-33 Resultados de modelizado en la superficie del land, tamaño de elemento 
mínimo necesario. 
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La longitud del land, variable (a) de la Figura v, es de 10mm por lo que las 
dimensiones del área de la discretización mostrada en la gráfica de la Figura 3-33, 
también dado en (mm), se ha realizado analizando tres casos: 1x1mm, 0,5X0,5mm y 
0,25x0,25mm. 
 
Descartado la discretización de la superficie con secciones de 1x1mm, las otras dos 
secciones tienen resultados parecidos, siempre considerando que la caída de presión 
ha de ser lineal, tal y como muestra la Ecuación 3-32. Por tanto, para optimizar el 
número de elementos del modelo se ha optado por la sección de 0,5x0,5mm. 
 
Con estas dos pruebas se ha definido el tamaño de elemento a utilizar en la holgura 
del fluido: Sección en el área de 0,5x0,5mm y 8 elementos (9 nodos) en la dirección 
del espesor del fluido. 
 
• Mallado del modelo y condiciones de contorno. 
Una vez definido la malla a la altura de la holgura, se considera el modelado de las 
cavidades y los restrictores. En este caso las restricciones de densidad de elementos 
no son tan críticas como en la holgura, pero hay que tener en cuenta que en las 
superficies de contacto entre estos tres elementos, es decir holgura, cavidad y 
restrictor; la malla debe de ser la misma para que exista conexión entre ellos. La 
herramienta NX FLOW Advanced permite malla no conexa, realizando el propio solver 
los ajuste e interpolaciones necesarias, pero en el caso que nos ocupa y debido a la 
extrema relación de aspecto de los elementos esta función no es válida, tal y como ha 
confirmado el personal de soporte de NX SIEMENS. 
 
Finalmente, y antes de realizar las simulaciones pertinentes, se ha de definir unas 
condiciones de contorno, que serán: a) En la entrada de los restrictores se impone una 
presión que será la presión de suministro, b) en los límites del cojinete se impone la 
presión atmosférica, y c) en la cara de contacto con el eje, la velocidad de giro, ver 
Figura 3-31. 
 
• Resultados de las simulaciones CFD y comparación con la herramienta de 
cálculo. 
Se ha simulado el comportamiento de un cojinete híbrido como el que se expondrá en 
el apartado de análisis experimental, en concreto el cojinete del nuevo banco de 
ensayos, apartado 3.4.2. 
 
Las características del cojinete, así como las condiciones de contorno en las que se ha 
simulado se resumen en la Tabla 3-4. 
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Tabla 3-4 Características de cojinete híbrido analizado en CFD 
Diámetro del eje (D) 75 mm 
Longitud del cojinete (L) 75 mm 
Holgura radial (C) 0.07mm 
Dimensiones de la cavidad 4 cavidades: 45º, 60mm,1mm 
Excentricidades de eje analizadas (ε) %25,%50,%75,%90 
Velocidad de giro (Ω) 1000 rpm 
Longitud del capilar (lc) 20 mm 
Diámetro del capilar (dr) 0.6 mm 
Densidad del aceite (ρ) 860 km/m3 
Viscosidad del aceite (µ) 0.028 Pa·s 
Calor específico del aceite (c) 2000 J/kg ºC 
Presión de suministro (Ps) 10 bar 
 
Como en el caso de la solución de Reynolds, en este caso la resolución de las 
ecuaciones de Navier-Stokes por métodos numéricos ofrece soluciones matemáticas 
sin sentido físico, donde la presión del fluido puede alcanzar valores negativos 
absolutos, Figura 3-34 (a). Como estas presiones no tienen sentido se eliminan y se 
ponen a cero (Pa), siguiendo la solución de Gumble, Figura 3-34 (b). 
 
  
a) b) 
Figura 3-34 Resultados presión sobre el cojinete, a) valores originales con presión 
negativa absoluta, y b) presión con condición de Gumble. 
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A continuación se muestra de manera resumida los resultados de la comparativa entre 
los valores ofrecidos por la herramienta de cálculo desarrollada en entorno MATLAB, 
los resultados de la herramienta CFD, y el modelo original teóricos de bibliografía para 
cargas puramente hidrostáticas Ecuación 3-9 y Ecuación 3-19. Estos resultados se 
resumen en la Figura 3-35 para el caso de eje en reposo y la Figura 3-36 para el eje 
girando a velocidad nominal definida en la Tabla 3-4, Ω=1000rpm. En esta segunda 
figura no se incluye el modelo hidrostático analítico por carecer de sentido bajo 
condiciones hidrodinámicas. 
 
Figura 3-35 Resultados de carga hidrostática (Ω=0rpm) 
 
Figura 3-36 Resultados de carga hidrodinámica (Ω=1000rpm) 
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Como se puede apreciar en la Figura 3-35, cuando la excentricidad es pequeña, los 
resultados del CFD se acercan mucho a los teóricos. Pero a partir de la excentricidad 
de 0,5, se aleja cada vez más de la línea teórica incluso a altas excentricidades los 
resultados son peores que los conseguidos con el programa de desarrollo propio. 
Después de realizar cálculos a las excentricidades definidas en la Tabla 3-4, se ha 
llegado a la conclusión de que la relación de aspecto de los elementos de la malla 
cobra una importancia crítica. Así, para el caso de la excentricidad ε=0,5, la relación de 
aspecto es de 1:115, y para poder mantener esta proporción a excentricidad máxima, 
ε=0,9, sería necesario crear una malla de más de 25 millones de elementos lo que 
para los medios de computación disponibles en el proyecto no es viable para uso 
cotidiano. Como ejemplo, en una simulación de cinco excentricidades la herramienta 
de cálculo desarrollada en Matlab logró converger en resultados correctos en menos de 
10 minutos, mientras que el mismo ejercicio con el paquete de cálculo de CFD se 
requirió de 15 horas. 
 
Por lo que respecta a los ensayos con eje giratorio, Figura 3-36, las conclusiones 
obtenidas son muy similares. Hasta excentricidades medias los resultados de la 
simulación por CFD son correctas, pero para excentricidades más elevadas es 
necesario minimizar el tamaño de elemento ralentizando los tiempos de cálculo. Como 
conclusiones de este ejercicio se puede concluir lo siguiente: 
• La herramienta de CFD es muy útil para realizar modelos de cojinetes radiales 
de geometría compleja. Dado que estos programas están integrados en 
solución CAD, el diseño se importa fácil y rápidamente de un entorno de dibujo 
computerizado. 
• La herramienta de cálculo desarrollada en el proyecto y que integra el cálculo 
de presión hidrodinámica (Reynolds) e hidrostática (analítico/numérico), 
permiten obtener de manera ágil y rápida resultados muy satisfactorios. En 
contra, la geometría del cojinete está limitada a cavidades rectangulares, por lo 
que si se deseara calcular cojinetes complejos, estilo “espiga” por ejemplo, 
sería necesario un desarrollo complementario a la herramienta actual. 
• La herramienta ideal sería aquella que resolviera la ecuación de Reynolds en las 
superficies del land (película de aceite), las ecuaciones de Navier-Stokes (CFD) 
en el volumen de las cavidades, y que tuviera un preprocesador que permitiera 
un diseño rápido y fácil de geometrías complejas. 
3.4 DESARROLLO DE BANCOS DE ENSAYOS PARA 
COJINETES RADIALES HÍBRIDOS 
La validación experimental de los cojinetes se ha realizado en dos fases: con un banco 
de ensayos para validación de cabezales de rectificado, y con un nuevo banco de 
ensayos para la caracterización de cojinetes aislados. A continuación se presentan 
ambos desarrollos experimentales, su monitorización y los datos obtenidos. 
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3.4.1 Banco de ensayos: cabezal de rectificadora 
Históricamente en los laboratorios de IK4-IDEKO se disponía de un banco donde 
estudiar el comportamiento de ejes guiados con cojinetes radiales y axiales. El objetivo 
de este banco es analizar el comportamiento del conjunto eje/cojinetes con una 
arquitectura muy similar a la de un cabezal de rectificado, en las condiciones reales de 
trabajo: velocidad, carga, lubricación, etc. En la Figura 3-37 se muestra el conjunto del 
banco de ensayos, con una enumeración de los elementos que lo componen así como 
una fotografía del sistema completo. 
 
Figura 3-37 Banco de ensayos para cabezales de rectificado con lubricación 
presurizada, hidrostática e híbrida. 
El banco de ensayos está preparado para trabajar con presurización de hasta 120bar y 
un caudal de suministro de aceite lubricante de 80l/min, con un filtro de malla de 
10µm. A ello se le añade un equipo de refrigeración de 23kW con el que mantener el 
lubricante en todo momento a temperatura controlada, ensayos a 22ºC en el 
suministro. Por último, el motor eléctrico que acciona el cabezal, con una potencia 
máxima de 22kW, hace girar el eje del cabezal con cojinetes lubricados a una 
velocidad máxima de 3000rpm. 
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El prototipo de cabezal está compuesto por tres cojinetes, dos radiales y uno axial 
siguiendo la configuración clásica de máquinas herramienta. Estos cojinetes se fabrican 
mediante inyección de pasta, en lugar de por procesos de mecanizado convencionales. 
El proceso de inyección de pasta permite de una manera económica modificar la 
geometría de las cavidades de los apoyos hidrostáticos, ponderando más o menos el 
efecto hidrodinámico en el cojinete. Durante el proyecto de tesis se ha trabajado 
siempre con la misma referencia de pasta deslizante, del fabricante alemán SKC y 
modelo específico para inyección fluida, modelo número 62.  
 
La base de este método de fabricación es disponer de una serie de utillajes que 
permitan replicar la geometría de los cojinetes inyectados de manera precisa. En este 
caso se utiliza un eje similar al que luego se utiliza para los ensayos, pero con un 
diámetro ligeramente superior, tanto como la holgura o película de aceite con la que se 
quiera trabajar. Este eje aporta la redondez y cilindricidad de cojinetes, la coaxialidad y 
concentricidad entre cojinetes radiales, y la perpendicularidad entre el eje que forman 
los dos ejes radiales y el axial. Por tanto se trata de una pieza de gran responsabilidad 
que ha de tratarse como tal.  
 
Figura 3-38 Proceso de inyección de pasta para la replicación de cojinetes. 
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El proceso de inyección se representa con las fotografías de la Figura 3-38, donde los 
pasos son: 
a) Preparación de las superficies donde se debe pegar la pasta deslizante. Debe 
estar libre de suciedad, desengrasada y la superficie conviene que tenga una 
rugosidad muy elevada para que la pasta se adhiera con fuerza. A su vez se 
prepara el material y los útiles para la inyección: Polímero, catalizador, 
mezclador y pistola de cartucho. 
b) Colocación de las pegatinas magnéticas que confieren la cavidad a los apoyos 
hidrostáticos. Estas pegatinas, de color blanco en la figura, se diseñan para que 
el cojinete radial resultante tenga un comportamiento más o menos 
hidrodinámico a régimen de trabajo. 
c) Se inyecta la pasta de forma lenta pero constante con el fin de evitar la 
acumulación de aire en el interior. Trascurrido el tiempo fijado por el fabricante 
del material (12h aproximadamente), se desmonta el eje de inyección. 
d) Eliminación de las pegatinas que se han quedado en el lugar de las cavidades. 
Proceso manual, al que se la añade la eliminación de rebabas y matado de 
aristas. 
 
De los tres cojinetes inyectados sólo se estudiarán los dos radiales, el axial queda fuera 
de la investigación. Los dos cojinetes radiales se denominan en función a su ubicación 
en el cabezal: “cojinete radial lado muela, MUELA” y “cojinete radial lado polea, 
POLEA”. En la Figura 3-39 se muestra de modo esquemático la configuración de los 
tres cojinetes en el prototipo de cabezal de rectificado. 
 
 
Figura 3-39 Esquema de cojinetes radiales y axiales en el cabezal prototipo. 
 
Con este método de inyección se ha podido trabajar con dos geometrías de cojinete 
radial diferentes, todo ello sin necesidad de tener que fabricar nuevas piezas tanto 
cuando se requería cambiar la geometría como cuando se producía un gripado del 
Cojinete 
Radial Muela 
Cojinete Radial 
Polea 
Cojinete Axial 
Eje 
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conjunto eje-cojinete en ensayos de límite de carga. Las dimensiones de estos dos 
cojinetes estudiados se presentan en la Tabla 3-5 y Tabla 3-6, el primero es netamente 
hidrostático y el segundo presenta un efecto hidrodinámico notable a velocidad de 
trabajo. 
 
Tabla 3-5 Geometría de cojinete HIDROSTÁTICO. 
 Muela Polea 
D: Diámetro 135mm 100mm 
L: Longitud 100mm 100mm 
A: ancho axial 10mm 10mm 
φ: Anchura circunferencial 15mm 15mm 
C: Holgura radial 40µm 40µm 
hr: Profundidad de cavidad 0.8mm 0.8mm 
   
Longitud pegatina (Ls) 91mm 64mm 
Ancho pegatina (Cs) 80mm 80 
 
Tabla 3-6 Geometría de cojinete HÍBRIDO. 
 Muela Polea 
D: Diámetro 135mm 100mm 
L: Longitud 100mm 100mm 
A: ancho axial 10mm 10mm 
φ: Anchura circunferencial 80mm 55mm 
C: Holgura radial 40µm 40µm 
hr: Profundidad de cavidad 0.8mm 0.8mm 
   
Longitud pegatina (Ls) 26mm 23mm 
Ancho pegatina (Cs) 80mm 80 
 
La monitorización de estos cojinetes y del lubricante presurizado que se utiliza para el 
guiado es la siguiente: Presión de bombeo, presión en cada una de las cámaras, 
temperatura de entrada, temperatura del fluido en el interior de las cavidades, caudal 
de lubricante por cada cojinete, desplazamiento del eje (con expansión radial por 
variación de temperatura) y fuerza aplicada en el eje mediante útil de carga. 
 
La presión en las cuatro cavidades de cada cojinete radial y la presión general de 
bombeo se miden con cinco sondas de presión, modelo HYDAC 3445-A 060/100, con 
una presión máxima de 60bar para las cavidades y 100bar para la toma general. El 
76 Capítulo 3 – Guiados con lubricación presurizada 
  
caudal en los cojinetes radiales se mide de forma general, no hay posibilidad de 
discernir entre el flujo que circula por cada uno de los cuatro apoyos hidrostáticos. Así, 
el flujo volumétrico de cada uno de los cojinetes radiales se mide con dos 
caudalímetros iguales, modelo HYDAC EVS3001-1, con un rango de medición de 6-
60l/min y calibrados para 0.05Pa·s. Ambos sensores se muestran en la Figura 3-41. 
 
La temperatura del lubricante en el interior de las cavidades se mide con varillas 
metálicas de termoresistencias PT-100, clase B, con las que se dispone de una 
medición de rango 0-100ºC y resolución de 0.05ºC. Estas varillas se introducen dentro 
del cabezal, una por cavidad, y se montan con racordaje hidráulico para asegurar la 
estanqueidad, Figura 3-40. 
 
El desplazamiento relativo del eje-cojinete se monitoriza con tres sondas inductivas de 
precisión, OMRON E2CA X5A, con un rango de medida de 1 a 5mm y resolución de 
1µm a una distancia del 3mm del cuerpo a medir, todo ello con los amplificadores de 
OMRON E2CA AL4E. Estos sensores se integran en el cabezal, dos enfrentados con los 
que medir tanto el desplazamiento del eje como su dilatación térmica, y un tercero 
para determinar la posición del centro del eje en sentido radial (x,y). En la Figura 3-42 
se puede observar la disposición de los mencionados sensores. 
 
La fuerza ejercida sobre el eje a través de un utillaje específico, Figura 3-43, se mide 
con una célula de carga modelo INTERFACE SM5000, con una fuerza máxima de 
5000N y un amplificador RDS S7DC con el que alimentar el puente de wheatstone y 
amplificar la señal generada para su monitorización en el sistema de adquisición 
correspondiente. 
 
Sonda temperatura PT100 
Rango: 1 – 100ºC 
Resolución: 0.05ºC 
 
 
Figura 3-40 Sondas de temperatura y su ubicación en el cabezal. 
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Sonda presión hidráulica 
Mod. HYDAC 3445-A 060/100 
Rango: 0 – 60 y 100bar 
Resolución: 0.05bar 
 
Caudalímetro 
Mod. HYDAC EVS3001-1 
Rango: 6-60l/min 
Resolución: 0.05l/min 
 
Figura 3-41 Sondas de presión y caudal utilizadas en los ensayos. 
 
Desplazamiento  
Mod. OMRON E2CA X5A 
Amplificador E2CA AL4E 
Rango: 1 – 5mm 
Resolución: 1µm 
  
Figura 3-42 Sondas de desplazamiento y su ubicación en el cabezal. 
 
 
 
Figura 3-43 Célula de carga y utillaje de carga. 
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Mediante el banco de ensayos descrito en esta sección se han realizado pruebas de 
comportamiento de cojinetes, donde se puede comprobar el funcionamiento del 
conjunto eje/cabezal. En la Figura 3-44 y la Figura 3-45 se muestran el resumen de 
resultados para el cojinete cuya geometría se ha descrito previamente en la Tabla 3-5., 
donde los resultados se comparan con los modelos teóricos calculados en la aplicación 
desarrollada en el marco de este proyecto de tesis doctoral. 
 
  
a) b) 
  
c) d) 
Figura 3-44 Resultados de cojinete radial HIDROSTÁTICO, a) caudal de lubricante que 
fluye por el cojinete, b) incremento de temperatura del fluido, c) Potencia consumida y 
d) rigidez del cojinete. 
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a) b) 
 
c) d) 
Figura 3-45 Resultados del cojinete radial HÍBRIDO; a) caudal de lubricante que fluye 
por el cojinete, b) incremento de temperatura del fluido, c) Potencia consumida y d) 
rigidez del cojinete. 
 
Como se puede observar en los resultados experimentales obtenidos, los valores de 
temperatura, caudal y potencia están relativamente bien ajustados; pero los valores de 
rigidez apenas aportan información, sobre todo cuando el eje está girando. Esto se 
debe a la propia arquitectura del banco de ensayos, que para aplicar fuerza es 
necesario realizarla a través del eje en rotación, tal y como se aprecia en la Figura 
3-43. 
 
El problema fundamental por tanto ha surgido a la hora de tratar de caracterizar el 
comportamiento del cojinete radial, principalmente la rigidez. El conjunto formado por 
los cojinetes radiales y axiales permite tener una fiel representación del 
comportamiento de un cabezal de máquina herramienta guiado con cojinetes 
hidrostáticos, pero no es la mejor solución para caracterizar el comportamiento de un 
cojinete aislado. Esta limitación se hace aún más patente cuando se quieren obtener 
los coeficientes rotordinámicos del cojinete, al no poder excitar el cojinete de manera 
efectiva. 
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Esta conclusión ha derivado en el desarrollo de un nuevo banco de ensayos destinado 
al estudio experimental (estático y dinámico) de cojinetes radiales de lubricación 
presurizada: Hidrostáticos e híbridos. 
 
3.4.2 Nuevo banco de ensayos para cojinetes radiales 
El objetivo fundamental del nuevo banco de ensayos es el poder realizar análisis 
experimentales -estático y dinámico- de cojinetes radiales de lubricación hidrostática e 
híbrida. Con este objetivo general en mente se han definido una serie de 
especificaciones y conceptos cuya solución básica se detalla a continuación: 
 
Tabla 3-7 Conceptos básicos del nuevo banco de ensayos para cojinetes radiales. 
Diámetro de eje/cojinete 75mm 
Longitud de cojinete 75mm (cojinete cuadrado, L/D=1) 
Número de cavidades 4 
Presión máxima trabajo 120bar 
Caudal máximo 100l/min 
Monitorización 
Temperatura y presión en cada cavidad 
Caudal del lubricante 
Fuerza en dos direcciones (Fx y Fy) 
Desplazamiento (radial, giro, expansión) 
de alta resolución 
Refrigeración de aceite 20kW 
Eje guiado en rodamiento Salto <5um 
Entorno controlado, temperatura 
humedad y vibraciones 
Laboratorio de ultraprecisión, instalación 
hidráulica completamente nueva 
Cojinete guiado en el plano Solución de precisión 
Fuerza orientable con cavidades Estructura octaédrica 
Frecuencia del primer modo crítico >250Hz 
Facilidad de cambio de geometría Inyección de pasta 
Fuerza constante (precarga y rigidez 
estática) 
Cilindros hidráulicos/neumáticos 
Fuerza variables (rigidez dinámica) Shaker suspendido 
 
Con estas características básicas, se ha diseñado un banco de ensayos donde el 
prototipo de cojinete radial queda suspendido y así puede ser caracterizado de manera 
aislada.  
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Figura 3-46 Esquema general del conjunto eje/cojinete del banco de ensayos. 
 
Como se puede observar en la Figura 3-46 el eje gira apoyado en rodamiento de alta 
precisión, accionado a su vez por unas correas que en caso de gripaje servirán de 
fusible mecánico. El eje por tanto gira sobre rodamientos, que gracias a sus 
características de extrema precisión se ha logrado que el salto radial a la altura del 
cojinete (punto de interés del sistema) sea inferior a 2µm. El cojinete lubricado que se 
pretende analizar se sitúa en el centro del eje, y para guiarlo en el plano transversal al 
eje se utilizan una serie de apoyos rodante ajustables con tornillos. Hay que tener en 
cuente que el cojinete no está guiado, y su rigidez al vuelco no es muy grande, por lo 
que para asegurar que el movimiento del cojinete sea en el plano XY, se ha diseñado 
esta solución que restringe el movimiento axial y los dos giros de tilt. El giro de 
rotación sobre el propio eje queda fijado por el mecanismo para aplicar carga que se 
describe a continuación. 
 
Para tratar de aislar el conjunto eje/cojinete se ha diseño un banco de ensayos dividido 
en dos bancadas, uno para el conjunto eje/cojinete y otro para el motor eléctrico. Al 
disponer de su propia bancada, se busca que las vibraciones que tenga su origen en el 
motor no afecten a las medidas en el cojinete, Figura 3-47. 
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Figura 3-47 Vista del motor eléctrico que acciona el eje del banco de ensayos con su 
propia bancada. 
La fuerza se aplica al cojinete mediante un mecanismo formado por una estructura 
puente, un cilindro hidráulico que ejerce la fuerza, un bloque de giro con dos cables 
para asegurar una fuerza pura de tiro, sin descentramiento, y por tanto sin vuelco. 
Este mecanismo se muestra en la Figura 3-48, y su detalle en la Figura 3-49 
 
Figura 3-48 Mecanismo para la aplicación de fuerza en el cojinete, precarga fija y 
ensayos de rigidez. 
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Figura 3-49 Detalle del mecanismo para la aplicación de carga 
La monitorización del cojinete se realiza principalmente con los mismos sensores 
mostrados en el apartado 3.4.1, Figura 3-40 y Figura 3-41. La fuerza se mide con la 
misma célula de carga, aunque como se ha mostrado con un nuevo mecanismo para 
aplicarla. En cuanto a los sensores de desplazamiento, se ha optado por nuevas sondas 
inductivas de alta precisión, Brüel&Kjaer SD81, con una sensibilidad de 4mV/µm de tal 
forma que se ha obtenido una resolución en las medidas de posición de 0,1µm. La 
monitorización completa del cojinete se muestra en la Figura 3-50. 
 
Figura 3-50 Monitorización con sodas de temperatura, presión y desplazamiento. 
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Para la fabricación de los prototipos de cojinete se ha recurrido al mismo principio de 
inyección de pasta descrito en el apartado previo, Figura 3-38. En este caso, al sólo 
requerir de una cilindricidad dentro de tolerancias, en vez de la concentricidad y 
perpendicularidad del caso anterior, las piezas y útiles necesarios se simplifican y 
abaratan considerablemente.  
 
Figura 3-51 Montaje de cojinete radial para la inyección de pasta. 
Por lo que respecta a la posibilidad de poder aplicar cargas alineadas con las cavidades 
o a 45º respecto ellas, el cuerpo de cojinete se ha diseñado con forma de octaedro, así 
se dispone de superficies para aplicar fuerza en ambos casos, Figura 3-52 
 
Figura 3-52 Vista del cuerpo de cojinete en forma octaédrica, alineación de fuerza con 
cavidades de cojinete. 
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Finalmente, y por lo que respecta al diseño del nuevo banco de ensayos para cojinetes 
radiales, en la Figura 3-53 se muestra el conjunto completo dispuesto para realizar 
ensayos. 
 
 
 
Figura 3-53 Vistas generales del banco de ensayos para cojinetes radiales. 
 
3.4.3 Ensayos experimentales, resultados de validación 
Los primeros resultados de validación del banco de ensayos se han realizado con dos 
geometrías diferentes de cojinetes. La primera, donde las cavidades suponen la mayor 
parte del área del cojinete por lo que su comportamiento es fundamentalmente 
hidrostático, y el efecto hidrodinámico a alta velocidad no es apreciable. El segundo 
cojinete presenta una relación de áreas del 50% entre las cavidades hidrostáticas y la 
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superficie de película de aceite donde se genera presión hidrodinámica, por tanto este 
cojinete se denominará híbrido. 
 
La geometría de estos dos cojinetes siguiendo la nomenclatura definida en la Figura v, 
se resumen en la Tabla 3-8. 
Tabla 3-8 Dimensiones de cojinetes estudiados en el banco de ensayos. 
Parámetros Hidrostático Híbrido 
Diámetro “D” (mm) 75 75 
Longitud “L” (mm) 75 75 
Land axial “a” (mm) 10 10 
Land circunferencial “θL” (rad) pi/4 5pi/12 
Holgura radial “C” (mm) 0,030 0,030 
Profundidad cavidad “hr” (mm) 1 1 
 
Para el ajuste hidrostático de las presiones se han utilizado restrictores capilares y de 
orificio. En el caso de los restrictores de orificio se ha optado por una solución de 
tornillos taladrados con diámetro controlado, tipo de tobera que se utiliza en 
fabricantes de máquinas herramienta del entorno. Este tipo de restrictor de orificio se 
muestra en la Figura 3-54. Por otro lado, los restrictores capilares se han basado en un 
diseño propio, el cual se muestra en la Figura 3-55. 
 
Figura 3-54 Restrictor de orificio 
 
Figura 3-55 Restrictor capilar 
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Los ensayos se han realizado modificando los parámetros resumidos en la Tabla 3-9: 
Tabla 3-9 Parámetros que se han variado durante los ensayos. 
Parámetros de ensayos a b c 
Velocidad de giro (rpm) 1000 2000 3000 
Presión de bombeo (bar) 10 20 30 
Tipo de restrictor (-) Capilar y Orificio 
 
Los ensayos se han realizado en el banco de ensayos descrito en el apartado anterior y 
que tras su montaje y monitorización se puede ver en la Figura 3-56. Se trata del 
banco de ensayos desarrollado para caracterizar de forma experimental cojinetes 
radiales de forma aislada. 
 
  
Figura 3-56 Banco de ensayos de cojinetes radiales, ensayos iniciales. 
En las siguientes figuras se presentan los resultados de los ensayos realizados, donde 
se comparan los datos experimentales con los valores obtenidos por el programa de 
cálculo desarrollado en el proyecto, entorno MATLAB. Se muestran únicamente los 
valores de rigidez y capacidad de carga, por ser los de mayor interés para comprobar 
el funcionamiento del banco de ensayos con el nuevo diseño. 
 
Como se puede observar en las figuras comprendidas entre la Figura 3-57 y la Figura 
3-64, los valores de capacidad de carga y rigidez son bastante coherentes con los 
datos teóricos que ofrecen los modelos de lubricación. En condiciones de alta velocidad 
se han detectado errores de monitorización, errores de lectura (ruido, vibración, 
desalineación…) en los sensores inductivos, lo que ha llevado cálculos de rigidez poco 
fiables. De cualquier modo, y comparando estos datos con los que se obtenían del 
banco de cojinetes inicial, la mejora es evidente. Por último, es de esperar que a 
medida que se vayan realizando más caracterizaciones de cojinetes en el banco de 
ensayos (comprendiendo mejor su modo de funcionamiento y limitaciones), los datos 
experimentales que se obtendrán serán de mayor calidad. 
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Figura 3-57 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores de orificio a 0rpm. 
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Figura 3-58 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores capilares a 0rpm. 
 
 
 
Figura 3-59 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores orificio a 1000rpm. 
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Figura 3-60 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores capilar a 1000rpm. 
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Figura 3-61 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores orificio a 2000rpm. 
 
 
 
Figura 3-62 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores capilar a 2000rpm. 
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Figura 3-63 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores orificio a 3000rpm. 
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Figura 3-64 Capacidad de carga y rigidez de cojinete, restrictores capilar a 3000rpm. 
 
 

  
Capítulo 4 
 
Válvulas de lubricación 
adaptativas y sistemas 
autocompensados 
4.1 INTRODUCCIÓN 
Los sistemas de compensación de presión, comúnmente denominados restrictores en 
el argot de la lubricación hidrostática, tienen una importancia capital en el 
comportamiento del guiado tal y como se ha podido observar en el Capítulo 3. En esta 
sección se van a trabajar dos sistemas que aportan notables ventajas frente a los 
restrictores pasivos de orificio y capilares, fundamentalmente en lo referente a la 
rigidez y capacidad de carga del guiado. Estos dos sistemas son: 
 
• Válvulas adaptativas mediante diafragma metálico flexible. 
• Sistemas de lubricación hidrostática autocompensada. 
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4.2 VÁLVULAS ADAPTATIVAS MEDIANTE DIAFRAGMA 
METÁLICO FLEXIBLE 
4.2.1 Modelizado de válvula 
Las válvulas adaptativas basadas en diafragmas flexibles son sistemas de alimentación 
de lubricante que modifican su geometría en función de la presión en el circuito 
hidráulico. Cuando aumenta la presión en la cavidad de un apoyo hidrostático tratando 
de contrarrestar el incremento de fuerza externa que se haya aplicado, el diafragma se 
deforma reduciendo la resistencia hidráulica, aumentando el caudal y por tanto 
incrementando la presión de aceite equilibrando la fuerza. 
 
 
Figura 4-1 Esquema de válvula adaptativa alimentando un cojinete radial sin carga. 
 
En la Figura 4-1 se puede observar el esquema de una válvula adaptativa de diafragma 
alimentando dos cavidades opuestas en un cojinete radial. En este caso no existe 
fuerza externa por lo que las presiones en ambas cámaras son similares, “Pr1 ≈ Pr2”. El 
diafragma (en rojo) se mantiene sin deformación por lo que la holgura a través de la 
cual el fluido circula “h1” y “h2”, es igual a ambos lados, “h0”: holgura definida en el 
diseño. 
 
En el momento que se aplica una fuerza externa al eje del cojinete “Fn”, la presión en 
las cavidades aumenta y disminuye respectivamente para equilibrar la carga aplicada. 
Esta diferencia de presiones ejerce una deformación en el diafragma “δ” que provoca 
una variación en la resistencia hidráulica de la válvula. Esta variación de resistencia 
hidráulica es por tanto proporcional a la rigidez del diafragma. En la Figura 4-2 se 
presenta de forma esquemática el funcionamiento de la válvula trabajando bajo carga. 
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Figura 4-2 Esquema de válvula adaptativa basada en diafragma elástico alimentando 
un cojinete radial con carga aplicada. 
 
Se trata de una válvula cilíndrica, como la que se ha diseñado y fabricado en el 
proyecto. El aceite presurizado ”Ps” se introduce a la cámara interior como se indica en 
las flechas del esquema de la Figura 4-2, para a continuación, y a través de la sección 
anular central, donde la holgura se reduce para producir una pérdida de carga :  : % :M, el fluido pasa a las cámaras del sistema hidrostático, cojinete radial en 
el caso expuesto. 
 
El modelo utilizado para la simulación del comportamiento de la válvula está basado en 
bibliografía (Bassani y Piccigallo 1992), para lo cual se definen las variables que se 
muestran en la Figura 4-1 y la Figura 4-2. 
 
Ps Presión de bombeo  Kv Rigidez de diafragma 
Pr1 Presión en cavidad 1  Av Área de válvula 
Pr2 Presión en cavidad 2  Kr Coeficiente restricción 
h0 Holgura diseño, sin carga  Ae Área efectiva restricción 
h1 Holgura lado cavidad 1  E Módulo de Young material 
h2 Holgura lado cavidad 2  ν’ Módulo de Poisson material 
hd Espesor de diafragma  x Desplazamiento diafragma 
r1 Radio de orificio salida  Q Caudal de lubricante 
r2 Radio de restricción  K Rigidez de cojinete 
rv Radio externo válvula  δ Deformación de diafragma 
Fn Fuerza externa aplicada  β Relación de presiones 
ε Excentricidad eje/cojinete    
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La resistencia hidráulica de la válvula para cada cavidad viene dada por: 2M^  ·¸¹ºt»¶ ; 2M3  ·¸¹ºr»¶ Ecuación 4-1 
 
Donde la constante “Kr” es función de la superficie de restricción de la válvula y la 
viscosidad del fluido lubricante utilizado. 
CM  `w¼wqY¸½¸¾Z¹ºt»¶   Ecuación 4-2 
 
La rigidez del diafragma metálico viene definida por la ecuación: C  ^`wpw¿w¹À¶6w^rνÁ½ w ^xNwMÂ½r6wYÃÂ pÄ Zz  Ecuación 4-3 
 
Donde el área efectiva de la zona anular del diafragma se define como:   p3 w ÅM½½rM¾½ÆqY¸½¸¾Z   Ecuación 4-4 
 
Por otro lado, la capacidad de carga “W” que se desarrolla en el cojinete se puede 
definir como la relación de las siguientes variables adimensionales: 
 
Desplazamiento adimensional del diafragma, 
ξ   5Ä  Ecuación 4-5 
 
Desplazamiento adimensional del eje, donde “C” es la holgura radial del cojinete y “Kb” 
la rigidez del propio cojinete radial, 
c  9S w CÇ Ecuación 4-6 
 
Relación de presiones entre la presión de bombeo o suministro “Ps” y la presión 
generada en la cavidad del cojinete “Pr”, 
β  :M :Ä  Ecuación 4-7 
 
Finalmente la carga adimensional se puede escribir como: 9  ÈÃÉwÊ  ^^t¾ËÌÌ wY¾ËÍ¾ÎξZ¶ 
 ^^t¾ËÌÌ wY¾ÎÍ¾ËξZ¶  Ecuación 4-8 
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Mientras que el caudal adimensional se describe como: 
A  DwRÏÊ  3^ w Ð ^rÑ¶^t¾ËÌÌ wY¾ËÍ¾ÎξZ¶ 
 ^tÑ
¶
^t¾ËÌÌ wY¾ÎÍ¾ËξZ¶Ò  Ecuación 4-9 
La Ecuación 4-8 y la Ecuación 4-9 se plotean para determinar el comportamiento del 
cojinete para diferentes ajustes de sus variables de diseño: 
 
Figura 4-3 Caudal adimensional de un cojinete alimentado con válvula de diafragma. 
 
Figura 4-4 Carga adimensional de un cojinete alimentado con válvula de diafragma. 
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Como se puede observar en la Figura 4-4, cuando la rigidez de este diafragma es muy 
alta, en el límite sólido rígido, la válvula funciona como un restrictor pasivo. A medida 
que disminuye la rigidez del diafragma, la respuesta de la válvula frente a la presión 
aumenta, y con ello la rigidez se incrementa hasta llegar a un punto crítico en el que la 
rigidez se convierte incluso en negativa. 
 
4.2.2 Diseño y fabricación de una válvula para cojinetes 
hidrostáticos 
Se ha diseñado y fabricado dos prototipos de válvulas de diafragma para alimentar un 
cojinete radial de cuatro cavidades, tal y como se presenta en el esquema de la Figura 
4-1. El cojinete que se ha tomado como objetivo para el diseño de las válvulas es el 
cojinete radial del lado muela del banco de ensayos de cojinetes para cabezales de 
rectificadoras, Figura 3-39. En la Tabla 3-5 y la Tabla 3-6 se muestran las dimensiones 
del cojinete lado “muela” para el que se ha diseñado la válvula. Como se puede 
observar se trata de dos cojinetes radiales diferentes, el primero con lubricación 
hidrostática, mientras que el segundo (por las dimensiones de sus cavidades), se 
puede denominar como cojinete híbrido. 
 
Primeramente, y con el objetivo de ayudar en la fase de diseño de este tipo de válvulas 
se ha confeccionado una hoja de cálculo mediante la cual se obtiene por iteración los 
parámetros básicos del diseño, Tabla 4-1: Área de válvula, holgura o gap en el 
diafragma y la propia rigidez del diafragma metálico de la válvula. Para obtener estos 
valores se realiza una serie de iteraciones tomando la expresión de carga adimensional 
(Ecuación 4-8) y caudal adimensional (Ecuación 4-9), de donde se obtiene los 
resultados del diseño. El proceso de cálculo se resume en los siguientes pasos: 
i. Se imponen la carga adimensional “W*” y la excentricidad máxima “εmax” que se 
quiere lograr para dicho valor. Tener en cuenta que un objetivo muy ambicioso 
de rigidez (ratio entre carga “W” y excentricidad) puede provocar que el 
sistema termine teniendo una rigidez negativa, una solución con dos raíces y un 
comportamiento final que puede genera inestabilidad. 
ii. Fijados estos dos puntos se iteran valores para “Av” y “β” hasta que se cumple 
la igualdad de la Ecuación 4-8. Se ha de considerar que para valores de 
excentricidad negativa (rigidez negativa) la solución matemática tiene tres 
raíces, una para carga negativa (que carece de sentido físico) y dos en el sector 
de carga positiva. Por tanto hay que operar la ecuación mencionada teniendo 
en cuente estas soluciones. 
iii. Una vez obtenidos los valores de “Av” y “β” que hacen cumplir la Ecuación 4-8 
para la carga y excentricidad fijada, se obtiene el valor de holgura entre el 
diafragma y la salida de lubricante, parámetro “h0” de la Figura 4-1. 
Capítulo 4 – Válvulas y sistemas autocompensados 101 
  
iv. A continuación se logra el valor de “Kv” y “rv” con lo que los parámeteros 
geométricos de la válvula quedan definidos. 
v. Por último se comprueba el caudal resultante con la Ecuación 4-9. 
 
Figura 4-5 Diagrama de bloques para el cálculo de geometría en válvulas hidrostáticas 
de diafragma. 
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Como se ha indica en el párrafo anterior, para el diseño de una válvula como la 
descrita es necesario definir ciertos parámetros como: la resistencia hidráulica del 
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cojinete (en concreto la del apoyo hidrostático en cuestión), la carga máxima de 
trabajo “Fmax”, la presión de bombeo disponible en el grupo hidráulico “ps”, el módulo 
de Young del material de que se fabrica el diafragma “E”, y un valor aproximado de la 
rigidez que se quiere obtener en el cojinete “Kb”, con estos valores se comienza a iterar 
una solución por medio de Tabla 4-1, siguiendo el proceso de la Figura 4-5. 
 
Tomando como base el cojinete descrito en la Figura 3-39, cuyas dimensiones quedan 
reflejadas en la Tabla 3-5 para una solución hidrostática y la Tabla 3-6 para un diseño 
de lubricación híbrida, se ha realizado un diseño de una válvula que sin grandes 
modificaciones puede ser utilizada para ambos cojinetes. La válvula se ha diseñado de 
forma modular, por lo que montando una serie de piezas específicas se puede cambiar 
de configuración: cojinete hidrostático y cojinete híbrido. 
 
En la Figura 4-6 se muestra la vista en corte de la válvula de diafragma que se ha 
diseñado en el marco del proyecto para la alimentación de cojinetes radiales. Se han 
realizado dos diseños, uno para un cojinete hidrostático y el otro para un cojinete 
híbrido, que es el que se muestra en concreto en la Figura 4-6. 
 
Figura 4-6 Vista en corte del diseño de válvula de diafragma realizado en el proyecto, y 
esquema de funcionamiento con respecto a la alimentación de un cojinete radial. 
 
Las cotas geométricas que se han definido para las principales variables de la válvula 
se muestra en la Figura 4-7. 
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Figura 4-7 Detalle del diseño del paso central anular del aceite, restricción de entrada 
para el lubricante. 
 
Donde los valores numéricos se resumen en la Tabla 4-2. 
Tabla 4-2 Cotas definidas para el diseño de válvula de diafragma de cojinete radial 
hidrostático e híbrido. 
Parámetros 
Cotas nominales 
Hidrostático Híbrido 
h1,h2,h0 63µm 43µm 
r1 2mm 2mm 
r2 4mm 4mm 
rv 24,04mm 18,68mm 
 
La descripción del conjunto de la válvula se muestra en la Figura 4-8, donde destacan 
los siguientes elementos: 
1. Camisa exterior de válvula que asegura la montabilidad y concentricidad de las 
piezas 2, 3, 4 y 5. 
2. Semi-cuerpo superior, alimentación y paso restrictor de cavidad 1. 
3. Semi-cuerpo inferior, alimentación y paso restrictor de cavidad 2. 
4. Anillo interior superior/inferior, mecanizada a la holgura (h1) y radio de válvula 
(rv) específica para cada tipo de cojinete. Se requieren dos piezas simétricas 
para el montaje. 
5. Anillo interior entrecaras, dedicado a la estanqueidad de la válvula por la 
sección central. 
6. Diafragma metálico, fabricado en acero y de 1mm de espesor par todos los 
casos. 
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7. Racordaje vario para la alimentación de aceite y distribución a las respectivas 
cámaras de los cojinetes. 
 
Figura 4-8 Descripción de la válvula de diafragma desarrollada en el proyecto. 
Mientras que en la Figura 4-9 se muestran fotografías de la válvula fabricada, con la 
vista del general y el conjunto de piezas. 
 
 
Figura 4-9 Fotografías de las dos válvulas de diafragma, montado y conjunto de piezas. 
 
4.2.3 Ensayos de validación experimental 
Como se ha indicado anteriormente, los ensayos de la válvula adaptativa basada en 
diafragma flexible se han realizado en el banco de ensayos de cojinetes lubricados para 
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cabezales de rectificado, apartado 3.4.1. Los ensayos han consistido en realizar 
pruebas comparativas de carga y rigidez en el cojinete mediante la alimentación de 
restrictores capilares, orificio y los adaptativos descritos en este apartado. En la Figura 
4-10 se muestra una imagen de los ensayos con las válvulas adaptativas. 
 
 
Figura 4-10 Fotografía de los ensayos experimentales de lubricación hidrostática con 
válvulas adaptativas. 
Los ensayos se han hecho variando la presión de bombeo y la velocidad de giro del 
eje. Las presiones a las que se ha trabajado son: 5bar, 10bar, 20bar de suministro 
“Ps”, mientras que la velocidad se ha ajustado a dos casos, en parado y a 3000rpm, 
velocidad máxima del banco de ensayos. Mencionar que a velocidad máxima 
(3000rpm) los ensayos sólo se han hecho a 10 y 20bar. Se ha descartado trabajar a 
5bar porque al tratarse de un caudal bajo el riesgo de gripaje por falta de refrigeración 
era muy alto. Así las condiciones de los ensayos se resumen en Tabla 4-3. 
Tabla 4-3 Resumen de condiciones de ensayos con válvulas de diafragma. 
Presión suministro (Ps) Velocidad giro eje (Ω) Velocidad giro eje (Ω) 
5bar 0rpm - 
10bar 0rpm 3000rpm 
20bar 0rpm 3000rpm 
Válvulas adaptativas de 
diafragma (V1 y V2) 
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Los ensayos de rigidez se basan en pruebas de carga en las cuales se registra de 
manera sincronizada la fuerza aplicada y el desplazamiento del eje. Estos datos se 
representan de manera gráfica en la Figura 4-11. 
 
Figura 4-11 Datos de los ensayos realizados en cojinete hidrostático a 5, 10 y 20bar sin 
velocidad de giro, 0rpm. 
A continuación se ha comparado la rigidez que ofrecen los restrictores capilares, de 
orificio y los propios adaptativos de diafragma, donde el conjunto de resultados se 
resume en la Figura 4-12. 
 
Como se puede observar, la ventaja principal de estas válvulas se encuentra en 
condiciones de lubricación hidrostática. Cuando no hay velocidad de giro y por tanto el 
efecto hidrodinámico en el fluido es nulo, todas las prestaciones (rigidez, capacidad de 
carga, caudal, etc.) dependen de los restrictores seleccionados y aquí la solución 
basada en diafragmas flexibles destaca sobre el resto. En cambio, cuando el eje gira y 
trabaja a velocidad nominal, el efecto hidrodinámico, en especial en diseños híbridos, 
es más significativo que las prestaciones que otorgan los restrictores, y por tanto en 
esto casos el elevado coste que representan las mencionadas válvulas adaptativas no 
justifican sus prestaciones. 
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Figura 4-12 Resultados de la comparativa de restrictores pasivos (capilar y orificio) con 
válvulas adaptativas de diafragma flexible. 
 
4.3 SISTEMA DE LUBRICACIÓN AUTOCOMPENSADA 
Los sistemas autocompensados son soluciones de lubricación presurizada donde se 
consigue un comportamiento hidrostático sin la necesidad de utilizar válvulas ni 
restrictores como tal. En su lugar se utiliza una serie de conductos internos mediante 
los cuales el fluido sufre una pérdida de carga antes de ser enviado a la cámara del 
apoyo hidrostático en cuestión. Esta pérdida de carga (resistencia hidráulica) se 
consigue mediante circuitos hidráulicos internos, donde el aceite es obligado a circular 
por pasos estrechos (gap/holgura del guiado), para a continuación y mediante un 
circuito hidráulico se reenvía a la cámara hidrostática correspondiente. 
 
Estos sistemas sólo pueden funcionar en arquitecturas de apoyos opuestos, tanto en 
guías lineales como en cojinetes radiales con un número de cavidades par. En este 
apartado se va a presentar el desarrollo de una solución para guiado lineal, por 
tratarse de una implementación más sencilla que la radial, y debido a que las 
conclusiones que se desprende de uno como de otro son semejantes. 
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4.3.1 Modelizado de lubricación hidrostática 
autocompensada 
Los sistemas autocompensados basan su funcionamiento en generar una pérdida de 
carga en el fluido mediante unas conducciones que pasen a través de la holgura del 
guiado. Para disponer de rigidez en el sistema de patines opuestos, el fluido lubricante 
que alimenta la cavidad de un patín, previamente ha pasado por la restricción del patín 
opuesto, de esta manera, y por simple geometría del guiado, la resistencia hidráulica 
de entrada de un patín es inversamente proporcional al desplazamiento del guiado en 
esa dirección. Esto provoca que cuando la holgura disminuye en el patín hacia el que 
se dirige la carga externa debido al aumento de la fuerza sobre la guía, la holgura en 
el patín opuesto aumenta. Al aumentar esta holgura de entrada disminuye la 
resistencia al paso de lubricante por lo que como resultado se consigue una rigidez 
superior a los restrictores pasivos: capilar u orificio. 
 
Figura 4-13 Esquema de funcionamiento de un guiado lineal con lubricación 
hidrostática autocompensada, general. 
El funcionamiento del sistema autocompensado se muestra de manera esquemática en 
la Figura 4-13 y la Figura 4-14, donde una guía lineal compuesta por dos patines 
enfrentados forman el sistema hidrostático. La parte fija del guiado, habitualmente la 
propia bancada de la máquina (1), la estructura móvil, la mesa (2) y las contrareglas 
(3) se guían mediante dos patines hidrostáticos enfrentados, (4) y (5). El patín 
superior de la figura Figura 4-13, denominado (4), tiene una presión en su cavidad de 
“Pr1”. Mientras que el patín inferior (5), su presión media en cámara es de “Pr2”. El 
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lubricante presurizado “Ps” entra en el sistema por el orificio (6), bifurcándose a ambos 
patines. Una vez el aceite entre en el patín a través de la ranura (7), el fluido sufre una 
pérdida de carga cuando pasa de la mencionada ranura (7) a las dos ranuras contiguas 
(8) cuya holgura en posición central es “C”, tal y como se muestra en la Figura 4-14. El 
aceite por tanto entra a la ranura (7) a presión de suministro (Ps), para a continuación 
sufrir una pérdida de carga al pasar a las ranuras contiguas (8), lugar donde adquiere 
la presión de la cámara/cavidad del patín opuesto. Así, en la zona de restricción (10) 
de la Figura 4-14 el lubricante presurizado se recoge para por medio de conducciones 
internar enviarla al patín opuesto (5). Mientras que la restricción (11) alimenta el patín 
(4). De esta manera se consigue que la restricción sea proporcional a la posición de la 
guía (+/- X) y así la rigidez del guiado es muy superior a un guiado de restrictores 
pasivos, donde la geometría (ya se el diámetro en los de orificio, o la longitud en los 
capilares) se mantiene constante, sea cual sea la condición de trabajo. 
 
 
Figura 4-14 Esquema de funcionamiento de un guiado lineal con lubricación 
hidrostática autocompensada, vista de detalle del circuito interno. 
 
Descrito el modo de funcionamiento del guiado lineal hidrostático con sistema de 
autocompensación, queda medianamente claro que el lubricante fluye a través de 
caras paralelas cuando trabaja en todo el rango del eje “X” de la Figura 4-14. Por tanto 
el modelado del comportamiento del fluido corresponde al de flujo laminar sobre caras 
paralelas, modelizado ya descrito en el comportamiento de patines opuestos para 
guiados lineales, Figura 3-3 y Ecuación 3-7. 
 
La carga soportada por cada patín viene definida por la Ecuación 4-10., donde la 
relación de resistencia hidráulicas “ξ”, ratio entre la resistencia hidráulica de entrada 
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“Rh_i” (zonas “10” y “11” de la Figura 4-14) y resistencia hidráulica de salida “Rh_o” 
(superficie “land” del apoyo hidrostático, (9) de la Figura 4-13), se describe como se 
muestra en la Ecuación 4-11. 
 9  @	:	, Ecuación 4-10 
@  :M: @  ++ 
 ξ ξ  2¹ÓG2¹ÓP Ecuación 4-11 
 
Ambas resistencias hidráulicas son proporcionales a la posición de la guía con respecto 
a los patines: directamente proporcional en el caso de la resistencia de salida (Rh_o) e 
inversamente proporcional en la resistencia de entrada (Rh_i). Asumiendo un flujo 
laminar, y tomando la solución para la ecuación de resultante de Reynolds, Ecuación 
3-7, la resistencia hidráulica se describe en la Ecuación 4-12 y la Ecuación 4-13. 
 
2¹ÓG  +( w µ w FK w S % 6 Ecuación 4-12 
2¹ÓP  +( w µ w >Ô( w v 
 <Ê % >Ô w S % 6 Ecuación 4-13 
 
Donde las principales variables se muestras en la Figura 4-15. 
 
Figura 4-15 Esquema de acotación y variables de diseño de patín hidrostático 
autocompensado. 
La capacidad de carga total se obtiene de la fuerza generada por ambos patines, 
Ecuación 4-14, mientras que la rigidez del guiado lineal se logra de derivar respecto al 
movimiento de la guía “x”, la resultante total de la fuerza “WT”, Ecuación 4-15. 
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9Õ  9M^ 
9M3 	@M^	:	ÓM^ 
 @M3	:	ÓM3 Ecuación 4-14 
CÕ  9Õ  Ecuación 4-15 
Para la ayuda en el diseño de este tipo de guiados hidrostáticos lineales 
autocompensados se ha confeccionado una hoja de cálculo mediante la cual se analiza 
de manera rápida el efecto de las principales variables de diseño en el comportamiento 
del guiado, Tabla 4-4. 
Tabla 4-4 Hoja de cálculo de guiados hidrostáticos autocompensados 
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Figura 4-16 Resultados de la rigidez de una pareja de patines hidrostáticos opuestos, 
patines del banco de ensayos. 
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4.3.2 Diseño y fabricación de guiado lineal hidrostático 
Se ha diseñado y fabricado un banco de ensayos donde se ha validado el 
comportamiento del guiado hidrostático lineal autocompensado. Para ello se ha 
diseñado una guía donde se integran doce patines opuestos, uno a cada extremo del 
cuerpo móvil, tal y como se muestra en la Figura 4-17. 
 
 
Figura 4-17 Figuras del diseño del banco de ensayos para guiado hidrostático lineal con 
sistema de autocompensación. 
 
El diseño de los patines hidrostáticos se muestra en la Figura 4-18, donde se 
representa mediante el mismo código de colores de la Figura 4-13 y la Figura 4-14 las 
diferentes presiones en la cavidad y las ranuras de la zona de restricción (Ps, Pr1, Pr2). 
 
 
Figura 4-18 Diseño de los patines hidrostáticos autocompensados. 
Teniendo en cuenta las dimensiones del patín y la película de aceite que se ha 
diseñado, que es de 25µm cuando los patines están centrados respecto a la holgura 
con las reglas, a continuación se muestra las cotas finales con las que se han fabricado 
los doce patines. 
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Tabla 4-5 Cotas nominales de las principales variables de diseño del patín hidrostático 
autocompensado 
“C” holgura con guía centrada 25µm 
“L” longitud de patín 100mm 
“Bp” ancho de patín de patín 40mm 
“aL” ancho land longitudinal 3mm 
“aB” ancho land transversal 3mm 
“bs” ancho de ranura restricción 0,5mm 
“ls” longitud de ranura restricción 20mm 
 
Donde el detalle del dimensionamiento de la zona de restricción de los patines se 
describe en la Figura 4-19 (a). El modo de ajuste de la holgura “C” se realiza mediante 
arandelas rectificadas que sirven de calzo entre la regla y contraregla. En la Figura 
4-19 (b) se muestra una fotografía del montaje final, donde se destacan las líneas de 
apoyos calzados con arandelas. 
 
 
a) 
 
b) 
Figura 4-19 Detalles del diseño del banco de ensayos, a) dimensionamiento de la zona 
de restricción, y b) ajuste de holgura mediante arandelas rectificadas. 
La fabricación del sistema hidrostático móvil se ha realizado de forma modular. Por un 
lado el cuerpo fabricado en acero donde se encuentran las conducciones hidráulicas 
internas, y por otro lado los patines hidrostáticos fabricados en bronce que se 
atornillan al cuerpo. La geometría final de sistema, planitud, paralelismos y 
perpendicularidades de las superficies de los patines se logra rectificando todo el 
conjunto una vez montado, Figura 4-20. 
 
La guía (regla – contraregla) sobre la que desliza el sistema hidrostático se compone 
de unas estructuras prismáticas de acero templado y rectificado para asegurar una 
geometría estable y precisa en el tiempo Figura 4-21 (a). Por otro lado, hay que 
mencionar que el proceso de rectificado tras el montaje es crítico en cuanto a la 
limpieza del conjunto, como se ha observado en el rodaje, Figura 4-21 (b). 
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Figura 4-20 Imágenes del banco de ensayos fabricado para la validación del sistema 
hidrostático autocompensado. 
     
Figura 4-21 Detalles del banco de ensayos, a) guías regla/contraregla, y b) suciedad 
rectificado y rodaje. 
 
4.3.3 Ensayos de validación experimental 
Una vez se ha fabricado y montado el banco de ensayos, se han realizado una serie de 
ensayos para validar las prestaciones del guiado hidrostático, principalmente la rigidez 
y capacidad de carga. Para ello se ha instalado una célula de carga con la que se mide 
el valor de fuerza aplicada, tanto horizontal como verticalmente, y una serie de 
sensores inductivos (OMRON E2CA X2A) con resolución de 1µm, con los que medir 
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tanto la deformación de la estructura, como el desplazamiento relativo entre la parte 
fija –reglas y contrareglas Figura 4-21(a)- y la guía móvil hidrostática, Figura 4-20. 
 
El montaje de sensores para los ensayos de carga se realiza tal y como se muestra en 
la Figura 4-22. En la figura (a) se muestra la sensorización del ensayo de carga 
vertical, mientras que en la (b) se hace lo propio para la carga horizontal. Con esta 
disposición de sensores se puede discernir entre la deformación de la estructura 
(reglas/contrareglas) bajo carga y el desplazamiento relativo entre la mencionada 
estructura y la guía hidrostática. Para determinar la deformación de la estructura se 
hace uso de los sensores inductivos denominadas (δrx y δry), mientras que el 
desplazamiento relativo se obtiene de las sondas (δgx y δgy). 
 
  
a) b) 
Figura 4-22 Esquema de la sensorización lleva a cabo al banco de ensayos de guía 
hidrostática autocompensada, a) carga vertical y b) carga horizontal 
 
Por otro lado, se ha medido la presión del fluido en las cavidades de los patines, con el 
objetivo de controlar la carga de cada patín y asegurar que la fuerza se distribuye de 
forma homogénea sobre la guía, sin momentos ni vuelcos. Para ello también se han 
instalado las sondas inductivas en dos planos verticales, dos a cada extremo, cuatro en 
total y midiendo el movimiento vertical de la guía desde cuatro puntos de control. Esta 
disposición se ha utilizado para controlar posibles giros y desalineaciones. 
 
El montaje completo de los sensores se muestra en la Figura 4-23, donde se presenta 
la disposición de los sensores, la célula de carga y las sondas de presión para controlar 
las condiciones de cada ensayo. Los ensayos han consistido en medir los 
desplazamientos de la guía y estructura a medida que se incrementa la carga aplicada. 
Junto a ello se registra también la presión en las cámaras hidrostáticas para asegurar 
una carga homogénea. 
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a) b) 
Figura 4-23 Imagen del montaje completo para ensayos de carga vertical, a) fotografía 
de los ensayos verticales, y b) disposición de cuatro sensores verticales, control giros. 
Los ensayos se hacen a cinco presiones de bombeo, presión de suministro (Ps): 10, 15, 
20, 25, 30bar. Se calcula la rigidez que teóricamente debería tener la guía, se le aplica 
la minoración correspondiente a la flexibilidad de las reglas y contrareglas y por último 
se comparan los valores gráficamente con los experimentales. Los resultados para el 
ensayo de carga vertical se muestran en la Figura 4-24. 
 
 
Figura 4-24 Resultados de rigidez vertical en guía hidrostática. 
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Mientras que los resultados para los ensayos de carga horizontal se muestran en la  
 
 
Figura 4-25 Resultados de rigidez horizontal en guía hidrostática. 
Como se puede observar en ambos ensayos la rigidez de las reglas no es dependiente 
de la presión de suministro de aceite, algo que es lógico y que evidencian los 
resultados experimentales. En cuanto a la rigidez horizontal es del orden de un 50% 
inferior a la vertical, también coherente a la arquitectura de los patines de apoyo 
hidrostático, dado que hay cuatro trabajando en sentido horizontal y ocho en el 
vertical. En cuanto a la comparación entre los valores teóricos y experimentales, se 
observa una desviación por defecto en la previsión teórica, del orden del 25 al 30% de 
media. Se da por buenos estos resultados y no se estima necesario hacer ninguna 
corrección, dejando esta diferencia como coeficiente de seguridad para futuros diseños 
industriales. 
 
En este sentido, en lo referente a la industrialización de esta tecnología, se han hecho 
dos acciones particulares: a) Diseño de un patín equivalente a rodadura, y b) 
integración de guiado hidrostático autocompensado en rectificadoras de precisión. 
 
a) Diseño de patín hidrostático equivalente a rodadura. 
A pesar de las considerables ventajas que ofrecen los guiados hidrostáticos frente a los 
de rodadura, a menudo se apunta como principal limitación para su implementación las 
modificaciones profundas de diseño que requiere una máquina que previamente se ha 
desarrollado para guiado lineal de rodadura. Con el objetivo de dar una solución en 
este sentido se ha diseñado un patín cuyo tamaño y prestaciones teóricas son 
118 Capítulo 4 – Válvulas y sistemas autocompensados 
  
equivalentes a una guía de rodadura de tamaño normalizado 45. Este prototipo no se 
ha llegado a fabricar, pero queda como muestra de su desarrollo la Figura 4-26 
 
Figura 4-26 Diseño general de un patín hidrostático autocompensado equivalente a 
guiado de rodadura de tamaño 45. 
 
En la Figura 4-27 se muestra el detalle de la contraregla del patín diseñado, con la 
zona de restricción en el lateral izquierdo, la cámara hidrostática longitudinal central, y 
el esquema de conducciones hidráulicas. 
 
Figura 4-27 Contraregla de patín hidrostático autocompensado, detalle del sistema. 
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b) Implementación de guiado autocompensado en rectificadora. 
En aplicaciones donde la precisión es un parámetro fundamental en las prestaciones de 
una máquina, como puede ser una rectificadora cilíndrica de rodillos de imprenta, la 
tecnología que se utilice para los guiados es fundamental. Habitualmente este tipo de 
máquinas utiliza guiados de deslizamiento (Turcite) en arquitectura de apoyo en V y 
superficie plana. En la aplicación que nos ocupa esta solución se demostró insuficiente, 
y para conseguir resoluciones de posicionado submicrométricas se implementó con 
éxito un guiado hidrostático autocompensado como el desarrollado en esta sección, 
Figura 4-28. 
 
 
Figura 4-28 Diseño de un carro de rectificadora cilíndrica basado en patines 
hidrostáticos autocompensados. 
El montaje final del carro se muestra en la Figura 4-29. 
 
Figura 4-29 Imagen de un carro de rectificadora hidrostático. 
 

  
Capítulo 5 
 
Lubricación activa mediante 
fluidos magnéticos 
5.1 INTRODUCCIÓN 
La lubricación activa mediante fluidos magnéticos consiste en lograr una respuesta 
controlada de un guiado presurizado mediante la alteración de las propiedades 
reológicas del fluido magnético. En esta sección se ha trabajado en diferentes líneas 
para lograr un cojinete activo con fluidos magnetoreológicos (MR), siendo las más 
representativas las que se describen a continuación: 
 
• Un cojinete híbrido consiste en un apoyo radial hidrostático cuya superficie de 
presión hidrodinámica es relevante, tal y como se ha mostrado en el apartado 
3.2.3. Con el objetivo de lograr una respuesta activa mediante la lubricación 
hidrostática es necesario modificar el caudal y presión del fluido magnético con 
el que se alimenta el cojinete, y para ello se ha desarrollado una serie de 
válvulas magnetoreológicas que se han implementado en el prototipo final. 
• Para obtener una respuesta activa en el comportamiento hidrodinámico del 
fluido MR es necesario generar campo magnético en el interior del cojinete, 
lubricación magnetoreológica. Con este objetivo se ha desarrollado un 
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cojinete híbrido que incorpora bobinas y circuitos magnéticos para alterar la 
reología del fluido MR en el propio cojinete.  
El fluido magnético utilizado durante la fase experimental ha sido comercial, pero con 
el objetivo de analizar con más profundidad la naturaleza de estos fluidos se ha 
trabajado en sintetizar dos fluidos magnéticos: un ferrofluido y un fluido MR. 
 
Finalmente, todo el desarrollo ha desembocado en un banco de ensayos donde 
estudiar el comportamiento de un prototipo de cojinete híbrido lubricado con fluidos 
magnéticos, donde se valida tanto las válvulas MR como la lubricación MR. 
 
En la Figura 5-1 se muestra esquemáticamente la actividad desarrollada en este 
capítulo, donde el fluido MR se bombea a presión controlada por las válvulas MR (2) al 
interior cojinete híbrido (1), ensayando así la lubricación hidrostática activa mediante 
válvulas MR. Por otro lado, los imanes representan el campo magnético generado en el 
interior del cojinete para lograr una respuesta activa en la lubricación hidrodinámica 
con fluidos magnéticos, la denominada lubricación magnetoreológica. 
 
Figura 5-1 Esquema de cojinete radial híbrido activo con lubricación mediante fluidos 
magnéticos. 
Por lo tando, este capítulo de lubricación activa de cojinetes híbridos radiales mediante 
el uso de fluidos magnéticos se ha estructurado en los siguientes apartados: a) Síntesis 
y caracterización básica de fluidos magnéticos, b) Desarrollo de válvulas 
magnetoreológicas (MR), c) modelizado de lubricación magnética para cojinetes 
híbridos activos, d) banco de ensayos para caracterización de cojinetes híbridos 
activos, y e) ensayos experimentales y conclusiones. 
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5.2 FLUIDOS MAGNÉTICOS: SÍNTESIS Y 
CARACTERIZACIÓN 
Los fluidos magnéticos que se van a tratar en este trabajo son los fluidos 
magnetoreológicos (MR) y los ferrofluidos (FF). La característica común a estos fluidos 
es que su comportamiento reológico se ve alterado cuando están bajo un campo 
magnético, aumentando el esfuerzo cortante y por tanto la viscosidad aparente. Siendo 
esta la propiedad común básica, estos dos fluidos son muy diferentes en cuanto a 
composición y comportamiento. Por otro lado, y si bien en las aplicaciones que se 
mostrarán a continuación se han utilizado fluidos magnéticos comerciales, para adquirir 
un conocimiento más profundo de sus características y propiedades se ha realizado un 
trabajo básico de síntesis y caracterización. Con esta actividad teórico-experimental se 
ha buscado conocer de primera mano los principales elementos que componen los 
fluidos magnéticos, entablar relaciones con proveedores y desarrolladores de fluidos, y 
colaborar con grupos de investigación de las áreas de física y química especializadas en 
fluidos magnéticos. 
 
Los fluidos magnéticos son suspensiones de partículas magnéticas en un líquido 
portador, al que se añaden aditivos para mejorar sus prestaciones. En el caso de los 
fluidos MR las partículas son de tamaño micrométrico (1-10µm), mientras que los 
ferrofluidos son suspensiones de partículas nanométricas, en el orden de 10nm. Como 
ya se ha indicado en la sección 2.4.1, los ferrofluidos son suspensiones coloidales 
estables gracias al tamaño nanométrico de sus partículas, mientras que los fluidos MR 
son inestables por naturaleza y requieren de métodos termo/mecánicos para su 
homogenización. 
 
Los líquidos portadores pueden ser de diferente tipología, dependiendo principalmente 
de las condicionese en la que va a trabajar el sistema (temperatura, presión, vacío, 
acidez, contacto con elastómeros, biocompatible, etc.); siendo los más habituales los 
aceites de hidrocarburo y los aceites de silicona. En este caso se trabajará con los 
aceites minerales de hidrocarburos. Las partículas magnéticas también pueden ser muy 
variadas, donde destacan los óxidos de hierro, sus aleaciones con aluminio, silicio, 
cobalto y níquel principalmente, nitruros y carburos de hierro y carbonilos de hierro. En 
este estudio se trabajará con partículas de óxido de hierro para ferrofluidos, y con 
carbonilos de hierro para los fluidos MR. Por último, entre los aditivos más extendidos 
están los carboxilatos, elementos de alta presión, antioxidantes, agentes tixotrópicos, 
modificadores de viscosidad y fundamentalmente surfactantes. En los trabajos de 
síntesis se analizarán los surfactantes para la estabilización de las partículas 
magnéticas, utilizando para ello uno de los más extendidos, el ácido oleico. 
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5.2.1 Sintetización de fluidos magnéticos 
Se ha trabajado en la síntesis de dos fluidos magnéticos, a) un fluido MR y b) un 
ferrofluido. 
 
a) Síntesis de fluido MR 
En el caso de los fluidos MR el trabajo ha consistido en mezclar partículas magnéticas 
comerciales de la casa BASF en un líquido portador de aceite mineral (lubricante de 
cojinetes) y añadirle ácido oleico para tratar de estabilizar la suspensión. En concreto 
se han utilizado: 
• Aceite mineral lubricante que en la actualidad es utilizado en la lubricación de 
guías y cojinetes. FUCHS RENOLIN MR15, con viscosidad dinámica de 46mPa·s 
a 40ºC. 
• Partículas magnéticas de carbonilo de hierro en tamaño micrométrico del orden 
de 1-8µm, modelo CIP-CS de la casa BASF. 
• Ácido oleico como surfactante: CH3[CH2]7CH:CH[CH2]7COOH, C18 H34 O2 
Todos estos elementos se agitan durante 20 horas a 300rpm en un baño termostático 
a 70ºC, obteniendo como resultado una mezcla homogénea de fluido MR. La 
proporción de partículas magnéticas frente al líquido portador es una variable que 
dependiendo del a aplicación puede ir desde 25% a 75% en peso. A mayor 
concentración de partículas se ha visto que la suspensión es muy difícil de mezclar y 
mantener homogénea en el tiempo. En cualquier caso, se ha visto que en la síntesis de 
estos fluidos hay una gran diferencia entre el uso de fluidos de sintetización propia o 
fluidos comerciales. Los sintetizados en el proyecto se han demostrado muy poco 
estables, por lo que es evidente que los fabricantes (como LORD y el propio BASF) 
añaden una larga serie de aditivos que permiten mantener el fluido en condiciones 
operativas durante mucho más tiempo que con la mezcla básica que se ha llevado a 
cabo. En consecuencia, a partir de este punto los fluidos con los que se ha trabajo han 
sido comerciales, en concreto de la casa estadounidense LORD Corporation. 
 
b) Síntesis de ferrofluido 
En contraposición a los fluidos MR, en la síntesis de los ferrofluidos se ha trabajado 
desde la obtención de las partículas nanométricas hasta su mezcla en un líquido 
portador para lograr así un ferrofluido básico. El material seleccionado para las 
partículas del fluido magnético ha sido la magnetita, Fe3O4. Se ha optado por una ruta 
de síntesis basada en la coprecipitación de partículas, siguiendo el procedimiento 
descrito en la publicación del Prof. Stuart Charles en el libro “Ferrofluids” editado por S. 
Odenbach, (Charles 2002). En resumen, la síntesis de las partículas y el propio 
ferrofluido pasa por los siguientes puntos. 
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• Elementos necesarios para la síntesis: 
o Cloruro férrico: FeCl3 6H2O 
o Cloruro ferroso: FeCl2 4H2O 
o Hidróxido de amonio (NH4OH) 
o Acido nítrico, para maghemita (HNO3) 
o Agua destilada. 
o Fluido portador: Aceite lubricante FUCHS Renolin MR15 
o Surfactante: Ácido oleico C18 H34 O2 
• Se han preparado dos disoluciones de cloruro férrico al 0,2M en 200ml y cloruro 
ferroso al 0,1M en 200ml. 
• Una vez obtenidas las disoluciones se han mezclado y agitado a una velocidad 
promedio de 1000rpm y temperatura del baño se asciende paulatinamente 
hasta alcanzar los 70ºC. 
• Se prepara una disolución al 20% de volumen de hidróxido de amonio en 50ml 
de volumen total. 
• Cuando la mezcla de cloruros disueltos ha alcanzado los 70ºC se le ha añadido 
el hidróxido de amonio, momento en el cual la magnetita ha precipitado en el 
fondo del recipiente. En la Figura 5-2 se muestra la ruta de síntesis de las 
partículas de magnetita para ser posteriormente usadas como elemento activo 
de un ferrofluido. 
 
Figura 5-2 Esquema de la síntesis de las partículas de magnetita, (Charles 2002). 
• Limpieza de partículas en agua destilada, con ayuda de un imán para no perder 
las partículas en el proceso, Figura 5-3: 
  
a) b) 
Figura 5-3 Imágenes de las partículas de magnetita, a) tras la coprecipitación, y b) 
partículas funcionalizadas, limpias y listas para su uso. 
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• En una proporción másica de 15% de partículas, 80% de fluido portador (aceite 
lubricante) y 5% de ácido oleico, se ha mezclado durante un tiempo mínimo de 
8h a una temperatura de baño de 75ºC para ayudar en la homogenización 
haciendo descender la viscosidad y acelerando la evaporación del agua, Figura 
5-4: 
 
Figura 5-4 Esquema del proceso de fabricación de un ferrofluido básico. 
• Finalmente se ha realizado una caracterización de las partículas de magnetita 
sintetizadas. Para ello se ha utilizado un microscopio de fuerza atómica (AFM), 
un microscopio electrónico de barrido, y espectroscopia infrarroja FT-IR: 
El primer trabajo de caracterización se ha realizado introduciendo las muestras en un 
microscopio electrónico de barrido (SEM por sus siglas en inglés). En estas pruebas se 
ha podido confirmar que el tamaño de las partículas es inferior a 100nm, pero la falta 
de nitidez en las imágenes no permite obtener un valor de tamaño preciso, Figura 5-5. 
 
Figura 5-5 Micrografía SEM de las partículas de magnetita. 
Con el objetivo de obtener un valor preciso del tamaño de las partículas, se han 
realizado mediciones con un microscopio de fuerza atómica, AFM. Las partículas, en 
ambos casos de caracterización microscópica, se han tratado previamente. En este 
caso se han disuelto en etanol para lograr una evaporización controlada del medio y 
así lograr una distribución de partículas homogénea en el portaobjetos. 
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Un ejemplo de las imágenes de AFM que se han logrado durante la caracterización se 
presentan en la Figura 5-6, donde se muestra una representación gráfica de las 
partículas en modo de topografía, y una distribución estadística del tamaño de las 
partículas medidas. De los resultados se concluye que el tamaño medio de las 
partículas sintetizadas es de 10nm aproximadamente. 
 
 
a) b) 
Figura 5-6 Caracterización AFM de las partículas de magnetita, a) micrografía en modo 
topografía, y b) distribución del tamaño de partículas. 
Por último se ha realizado una espectroscopía del rango infrarrojo a dos ferrofluidos 
sintetizados durante el proyecto, ambos con mismo fluido portador y ácido oleico como 
surfactante, pero con diferentes partículas magnéticas: a) Partículas de magnetita 
como las descritas previamente, y b) Partículas de magnetita oxidadas, maghemita, 
obtenidas en una solución ácida añadiendo ácido nítrico como el mostrado en la Figura 
5-2. Las partículas de maghemita son más estables frente a la oxidación en el tiempo, 
pero su susceptibilidad magnética es inferior, por lo cual la elección depende de un 
compromiso entre sus prestaciones: intensidad de respuesta magnética vs. estabilidad. 
 
De los resultado de la Figura 5-7 se puede concluir los siguiente: en ambos preparados 
se aprecian restos de humedad, lo que viene representado por el enlace de hidrógeno 
y oxígeno (–OH), al igual que los diferente enlaces de la macromolécula del ácido 
oleico. También es común a ambos los restos de etanol, que proceden del lavado y 
preparado de las partículas. En cuanto a las fases de la ferrita (Fe-O), se observa 
claramente que en la Figura 5-7 (a) aparece una única respuesta, característica de la 
magnetita, mientras que en la Figura 5-7 (b) este enlace se muestra desdoblado, 
propio de la oxidación de la magnetita, convirtiéndose así en maghemita. 
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a) b) 
Figura 5-7 Caracterización FT-IR de dos ferrofluidos, a) magnetita sintetizada en medio 
básico y b) maghemita sintetizada en medio ácido. 
En definitiva, siguiendo esta ruta de síntesis se ha conseguido un ferrofluido elemental 
con el que se ha profundizado en el conocimiento de su composición y fabricación. 
Pero del mismo modo que también ocurría con el fluido MR, los ferrofluidos 
comerciales presentan un comportamiento más homogéneo y estable, sin duda fruto 
de los múltiples aditivos con los que mejoraran los procedimientos clásicos, por lo que 
en las aplicaciones que se expondrán a continuación los fluidos magnéticos empleados 
han sido comerciales. 
 
5.2.2 Caracterización experimental de fluidos magnéticos 
En los desarrollos experimentales de este proyecto de tesis se ha trabajado con dos 
fluidos magnéticos comerciales: un ferrofluido y un fluido magnetoreológico: 
• Ferrofluido: Fabricante FERROTEC modelo APG s10n, cuya aplicación principal 
son las juntas de aislamiento en altavoces de alta fidelidad. Sus propiedades 
principales suministradas por el fabricante son: 
o Apariencia visual: fluido negro/rojizo oscuro. 
o Líquido portador: Aceite sintético de éster. 
o Saturación magnética (Bsat.): 44mT 
o Viscosidad a 27ºC: 300mPa·s 
o Densidad a 25ºC: 1.33 kg/dm3 
o Conductividad térmica: 150mW/(m·K) 
o Rango de trabajo: -26ºC a 200ºC 
• Fluido magnetoreológico (MR): Fabricante LORD Corp. modelo MRF122-2ED, 
cuyas principales características ofrecidas por el fabricante son: 
o Apariencia visual: fluido negro grisáceo. 
o Líquido portador: Aceites minerales sin especificar. 
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o Saturación magnética: 750mT 
o Viscosidad base a 40ºC: 61mPa·s 
o Tensión de cizalladura máxima en modo plástico (yield stress): 27kPa 
o Densidad a 25ºC: 2,4 Kg/dm3 
o Porcentaje en masa de partículas magnéticas: 72% 
o Rango de trabajo: -40ºC a 130ºC 
Estos datos pueden ser suficientes si sólo se busca un estudio inicial de las 
capacidades de los sistemas basados en fluidos magnéticos, pero si se quiere realizar 
un estudio en profundidad (como es el caso), es necesario realizar una caracterización 
completa del comportamiento magnético y reológico de ambos fluidos. Así, la 
caracterización experimental se divide en dos apartados: a) comportamiento reológico 
de los fluidos, y b) respuesta magnética. 
 
a) Caracterización reológica de fluidos magnéticos 
Los fluidos magnéticos son fluidos no-Newtonianos, por lo que el esfuerzo cortante que 
presentan no es directamente proporcional a la velocidad de cizalladura que sufre el 
fluido. Este esfuerzo cortante es modulable con el campo magnético que se le aplica, y 
en función de esta respuesta se puede ajustar a los diferentes modelos de 
comportamiento reológico, Figura 5-8. 
 
Figura 5-8 Modelos de comportamiento reológico de fluidos Newtonianos y no-
Newtonianos. 
El análisis de los fluidos MR se ha realizado ajustando el comportamiento al modelo 
Herschel-Buckley (Ecuación 5-1), donde el esfuerzo cortante plástico es función del 
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campo magnético aplicado. Mientras que el comportamiento de los ferrofluidos se ha 
asimilado a un fluido Newtoniano con viscosidad modulable, (Ecuación 5-2). 
 
µÖ×  *ØÙÚγ 
 Û-
Ü
 Ecuación 5-1 
µ  ÝÞß
γ  Ecuación 5-2 
 
La caracterización de ambos fluidos se ha realizado en el Laboratorio de Física de la 
Materia Condensada de la Unversidad de Niza (Francia), en un reómetro con módulo 
térmico y magnético donde poder analizar el efecto de ambos fenómenos en la 
reología de los fluidos. El reómetro utilizado es un Thermo HAAKE RheoStress RS150 
con control de esfuerzo cortante. Los valores obtenidos de la caracterización de los 
fluidos magnetoreológicos (MR) y ferrofluidos se muestran en las siguientes dos 
secciones: i) Fluido MR y ii) Ferrofluido. 
 
i. Caracterización reológica de fluido magnetoreológico (MR) 
En la Figura 5-9 se muestra el efecto que tiene sobre la respuesta del fluido la 
temperatura de trabajo. También se analiza el coeficiente seudo-plástico del fluido en 
función del campo magnético aplicado. 
 
Figura 5-9 Respuesta de la viscosidad base del fluido frente a la variación de 
temperatura, y coeficiente seudo-plástico del fluido MR. 
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En la Figura 5-10 se muestra la respuesta del fluido MR frente al campo magnético, y 
su efecto en el esfuerzo cortante plástico y la viscosidad base. 
 
Figura 5-10 Respuesta de la viscosidad base del fluido y el esfuerzo cortante plástico 
frente al campo magnético aplicado en el fluido MR. 
 
ii. Caracterización reológica de los ferrofluidos (FF) 
En la Figura 5-11 se muestra la respuesta que ha presentado el ferrofluido en su 
caracterización magnetoreológica y térmica. 
 
Figura 5-11 Respuesta de la viscosidad del ferrofluido frente al campo magnético y la 
temperatura del fluido. 
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Con los valores obtenidos en la caracterización y mostrados en la figuras previas se ha 
ajustado el comportamiento de los fluidos con respecto a la Ecuación 5-1 para el fluido 
MR y la Ecuación 5-2 para el ferrofluido. 
 
b) Caracterización magnética de los fluidos activos 
Los fluidos magnéticos, a pesar de su nombre, presentan un comportamiento 
paramagnético, donde los dipolos magnéticos de las partículas se pueden considerar 
por su reducido tamaño como unitarios y con una distribución aleatoria, de tal forma 
que la magnetización del material es nula cuando no se le aplica un campo magnético 
externo. Pero por otro lado las partículas micro/nanoscópicas con las que se componen 
estos fluidos son ferromagnéticas, de ahí su respuesta magnetoreológica. Debido a 
este comportamiento el modelo magnético que ajuste a los fluidos magnéticos se 
reduce a la Ecuación 5-3. 
 à  µÙ w µá w Þ Ecuación 5-3 
 
La caracterización magnética se ha llevado a cabo en lo laboratorios de CIDETEC con 
un magnetómetro de la marca Magnet-Physik, modelo Permagraph L, y como 
electroimán se ha utilizado el modelo EP-3 de la misma casa, Figura 5-12. 
  
a) b) 
Figura 5-12 Equipo utilizado para la caracterización de los fluidos magnéticos, a) 
magnetómetro y equipos auxiliares de alimentación, y b) ferrofluido bajo campo 
magnético en el electroimán. 
Los resultados de la caracterización magnética se presentan en la siguiente figuras, 
donde la Figura 5-13 muestra las curvas de intensidad de campo magnético frente a la 
densidad de flujo, la curva B-H. Mientras que la Figura 5-14 muestra el valor de la 
permeabilidad del fluido magnético. 
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Figura 5-13 Caracterización magnética, curva B-H. 
 
Figura 5-14 Caracterización magnética, permeabilidad de los fluidos. 
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5.3 DESARROLLO DE VÁLVULA MAGNETOREOLÓGICA 
El primer desarrollo se ha centrado en diseñar una válvula magnetoreológica (MR) con 
la que controlar la pérdida de carga en función del campo magnético aplicado para un 
caudal definido. Se ha partido de un diseño básico para ajustar un modelo teórico, con 
el que a continuación pasar a diseñar las válvulas MR necesarias para un cojinete 
hidrostático radial. Por tanto este apartado de divide en dos secciones, la primera 
dedicada al modelado del comportamiento de las válvulas MR y su validación con un 
banco de ensayos fundamental, y la segunda con el desarrollo de las válvulas MR que 
se utilizarán en el control activo de cojinetes radiales híbridos. 
 
5.3.1 Válvula magnetoreológica básica, modelo y 
prototipo 
El desarrollo de la válvula magnetoreológica básica para el desarrollo de lubricación 
hidrostática se ha dividio en dos secciones: a) modelo de comportamiento y b) 
prototipo de válvula MR. 
 
a) Modelo de válvula magnetoreológica 
 
El modo de trabajo de la válvula consiste en hacer pasar el fluido MR a través de dos 
paredes paralelas con una distancia relativamente reducida para conseguir una 
densidad de flujo magnético “B” lo más alta posible. Por otro lado, esta holgura “h” 
tiene que ser lo suficientemente grande para que cuando no se aplique campo 
magnético la perdida de carga hidráulica sea despreciable.  
 
Figura 5-15 Esquema del modo de funcionamiento de válvula MR. 
El esquema del modo de funcionamiento de una válvula MR se puede observar en la 
Figura 5-15, mientras que en la Figura 5-16 se muestra una vista en corte de los 
conductos y cavidades de la válvula MR. 
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Figura 5-16 Esquema de la válvula magnética proyectada. 
 
Para determinar la pérdida de presión que se genera en la válvula (pérdida de carga 
entre la cámara A y la cámara B) de la Figura 5-16, se utiliza el modelo de Reynolds 
modificado para fluidos no-Newtonianos, fluidos MR en este caso. 
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Que asumiendo un flujo horizontal completamente desarrollado, la ecuación anterior 
pasa a la siguiente expresión: 
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Donde integrando se obtiene, 
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Considerando que el desarrollo corresponde a un fluido magnetoreológico, y 
simplificando su comportamiento al modelo de Bingham, se aplica la Ecuación 5-1 sin 
factor dilatante/seudo-plástico. Con ello se obtiene que el fluido se comporta de 
manera diferente en función de si el esfuerzo cortante al que está sometido es superior 
o no al esfuerzo de cizalladura plástico “τ0”. En la Figura 5-17 se muestran estos 
diferentes modos de comportamiento. 
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Figura 5-17 Esquema de los tres modos en los que se comporta el fluido MR en una 
válvula MR de paredes paralelas. 
 
La expresión de la velocidad del fluido para cada una de las tres regiones es: 
Región I, 
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Región II, 
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Y región III siguiendo el esquema de la Figura 5-17, 
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El valor del espesor del fluido semi-sólido “δ=hb-ha” se puede lograr buscando el 
equilibrio de fuerzas de un elemento diferencial de fluido dentro de la región III. Este 
balance de fuerzas determina la siguiente ecuación: 
dzdxdzdyp 02τ−=∆   02τδ −=
xd
pd
 Ecuación 5-10 
 
En consecuencia el espesor de fluido MR semisólido por el efecto del campo magnético 
viene dado por la Ecuación 5-11 
xdpd
hh ab 0
2τδ −=−=  Ecuación 5-11 
 
Por otro lado, el caudal de fluido MR que pasa por la válvula se puede escribir como, 
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Finalmente se obtiene la pérdida de presión que se produce en la válvula, presión que 
viene determinada por dos fenómenos: el viscoso (para lo cual es necesario determinar 
el caudal), y el magnetoreológico, donde hay que conocer el esfuerzo cortante plástico 
que se está produciendo y el espesor de fluido MR semi-sólido. 
µτ ppp ∆+∆=∆  Ecuación 5-13 
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Con el objetico de obtener un resultado de las simulaciones más preciso, se ha 
aplicado el modelo de densidad de flujo no lineal, (Ostachowicz, W., Holnicki-Szulc, y 
Soares 2007). Esta aproximación incrementa el flujo cerca de las paredes de la válvula, 
con lo que la distribución se asemeja a la representación de la Figura 5-18. 
 
Figura 5-18 Esquema de distribución de velocidad de un fluido MR con densidad de 
flujo magnético no lineal. 
 
b) Prototipo de válvula MR 
 
Para proceder a la validación del modelo se ha fabricado un banco de ensayos, 
siguiendo el esquema de la Figura 5-16, donde en la Figura 5-19 se muestra el diseño 
general del banco de ensayos así como el prototipo de válvula MR. 
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a) b) 
Figura 5-19 Diseño del banco de ensayos y prototipo de válvula MR, a) vista en corte 
de válvula MR, y b) vista general de banco de ensayos 
 
Una vez se ha procedido a su fabricación y montaje, el conjunto se muestra en la 
Figura 5-20: 
 
 
Figura 5-20 Imágenes del banco de ensayos de válvulas MR con todas sus partes 
funcionales. 
 
La válvula MR se ha fabricado con tres holguras disponibles. Las dimensiones 
generales ya se han indicado en la Figura 5-16, y si bien en dicha figura se menciona 
que el gap (distancia entre polos magnéticos) es de 3mm, en realidad han sido 1mm, 
2mm y 3mm las distancias analizadas experimentalmente. El interés de este parámetro 
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reside en que se busca lograr una elevada modulación en el fluido MR, y por tanto alta 
densidad de flujo magnético en el fluido “B”, pero que cuando se retira el campo 
magnético la resistencia hidráulica de la válvula sea mínima. A valores altos de holgura 
la resistencia hidráulica es despreciable (Ecuación 5-14), pero ello también provoca 
que descienda la inducción sobre el fluido MR. Mientras que a valores bajos de holgura 
el comportamiento es el inverso. Para determinar con qué holgura se consigue un buen 
compromiso de diseño, se han fabricado tres juegos de polo diferentes con los que 
hacer ensayos. 
 
Los ensayos han consistido en imponer un caudal mediante el cilindro de la Figura 5-19 
(b) mientras se aumenta el campo magnético mediante la corriente aplicada en la 
bobina. Cada dato experimental corresponde a un ensayo a caudal y corriente 
constantes. En los ensayos se mide la presión en las cámaras A y B de la válvula y la 
diferencia resulta la pérdida de carga producida por la válvula MR. La resistencia 
hidráulica, aunque no se muestra en los resultados, sería la relación entre la diferencia 
de presión y el caudal de fluido que ha circulado en el ensayo. Los resultados para la 
holgura de 1mm se muestran en la Figura 5-21, los del caso de distancia entre polos 
de 2mm se presentan en la Figura 5-22, y por último los resultados para 3mm se 
resumen en la Figura 5-23. 
 
 
Figura 5-21 Resultados del ensayo con holgura de 1mm entre polos. 
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Figura 5-22 Resultados del ensayo con holgura de 2mm entre polos. 
 
 
Figura 5-23 Resultados del ensayo con holgura de 3mm entre polos. 
Como se puede observar, la presión máxima se alcanza con la holgura de 1mm, con 
más de 25bar, pero cuando no hay campo la perdida de carga puede llegar hasta 2bar 
a máximo caudal, 20l/min. En el caso de 3mm de holgura la presión máxima medida 
ha llegado a 10,5bar, siendo despreciable la pérdida de carga dentro de los caudales 
ensayados. 
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5.3.2 Válvula MR para cojinetes híbridos 
Una vez se ha validado el modelo básico de válvula MR, se ha procedido a diseñar un 
juego de cuatro válvulas MR (una por cada cavidad del cojinete radial híbrido), que se 
utilizarán para estudiar la lubricación hidrostática activa mediante fluidos magnéticos. 
 
El diseño de las válvulas ha pasado a ser axisimétrico, apoyado en dos bobinas 
comerciales para lograr una solución compacta y eficiente. El principio de 
funcionamiento de estas válvulas MR se muestra en la Figura 5-24. 
a) b) 
Figura 5-24 Diseño de válvula MR para lubricación hidrostática, a) vista del conjunto y 
b) vista en corte con las principales cotas de su geometría. 
La holgura “gap” que se ha utilizado en estas válvulas ha sido de 0,6mm. El diámetro 
externo “D_ext” es de 30mm, mientras que el diámetro interno “D_int” por donde fluye 
el fluido MR por la zona de holgura es de 24mm. Las bobinas usadas en estas válvulas 
tienen 850 vueltas con una sección de conductor de 0.15mm, lo cual conlleva una 
corriente eléctrica máxima sin refrigeración externa de 5A. El campo magnético 
inducido por las bobinas a la altura del fluido es de 800mT. 
 
Una vez se han fabricado las cuatro válvulas se montan y se muestran como queda 
reflejado en la Figura 5-25. 
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Figura 5-25 Imagen de las cuatro válvulas MR fabricadas para el proyecto. 
 
Las válvulas se han calculado utilizando herramientas de simulación magnética y CFD. 
Primeramente se ha hecho el cálculo magnético de la válvula, y con ello se ha 
determinado el valor de la densidad de flujo magnético que se genera en el fluido MR. 
Para esta tarea se ha utilizado el programa comercial FLUX de Cedrat. Los resultados 
de las simulaciones se muestran en la Figura 5-26. 
 
 
Figura 5-26 Simulación del campo magnético generado por las bobinas de la válvula. 
Definición de los cinco puntos de control para comparar resultados. 
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Figura 5-27 Resultados del campo magnético en los puntos de control. 
La pérdida de carga se ha calculado utilizando una herramienta de CFD, NX Flow 
Advanced de SIEMENS, donde se activa el modelo de Herschel-Bulkley para fluidos no-
Newtonianos. Aplicando los valores obtenidos de magnetización del fluido y la 
caracterización magnetoreológica del fluido MR de LORD, MRF122-2ED, se han logrado 
soluciones del estilo a las mostradas en la Figura 5-28. 
 
 
Figura 5-28 Resultados de simulaciones CFD en válvula MR, a) presión en las cavidades 
y b) velocidad del fluido en la válvula MR 
 
La simulación basada en CFD ha resultado necesaria debido a la complejidad del 
circuito hidráulico de la válvula, con constantes cambios de dirección y sección para el 
fluido no-Newtoniano analizado. 
 
144 Capítulo 5 – Lubricación activa 
  
Con todo esto, se han realizado ensayos para comparar la respuesta del modelo con 
los datos experimentales. Los resultados de la comparación se resumen en la Figura 
5-29: 
 
 
Figura 5-29 Comparativa de resultados en válvula MR, teórico frente a experimental. 
Como se aprecia, existe un ajuste bueno entre los valores calculados por el modelo y 
los obtenidos de modo experimental, donde se ha identificado una constante en la 
relación entre el esfuerzo cortante plástico “τ0”, el caudal de fluido MR “Q” y la 
viscosidad base del fluido “µ0”; donde 
O A w )OÄ u (. 
 
5.4 LUBRICACIÓN PRESURIZADA ACTIVA CON FLUIDOS 
MAGNETOREOLÓGICOS 
En esta sección se ha trabajado en modelizar el comportamiento del fluido magnético 
como lubricante de cojinetes radiales, tanto en régimen hidrodinámico como 
hidrostático, aplicando para ello las válvulas MR. El estudio se centra en el uso de 
fluidos magnetoreológicos como lubricante activo, no se han considerado los 
ferrofluidos dado que su reducida respuesta reológica los hace inviables para esta 
aplicación, (Urreta et al. 2010). 
 
Para el cálculo del comportamiento hidrodinámico del cojinete se ha desarrollado un 
programa basado en el mostrado en la sección 3.3.2 de esta memoria, pero con las 
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modificaciones pertinentes para considerar el comportamiento no-Newtoniano de los 
fluidos MR. Para la lubricación híbrida, donde se conjuga la lubricación hidrodinámica e 
hidrostática se ha hecho uso de un programa comercial de CFD, donde se ha activado 
el modelo de Herschel-Bulkley para el fluido MR. Las simulaciones magnéticas se han 
hecho con el programa comercial FLUX, mediante el cual se ha definido la 
magnetización del fluido y por tanto su respuesta reológica. 
 
En definitiva, esta sección se subdivide en los apartados: a) desarrollo del modelo de 
lubricación hidrodinámica con fluidos MR, b) simulaciones magnéticas del conjunto 
eje/cojinete, y c) simulaciones CFD de cojinete híbrido. 
 
5.4.1 Modelo de lubricación hidrodinámica con fluido MR 
Tomando como base la definición de variables de la Figura v, así como las definiciones 
previas vistas en el apartado 3.2, se consideran las siguientes variables 
adimensionales: 
R
L
2
=λ  Relación longitud diámetro Ecuación 5-16 
R
e
=ε  Excentricidad relativa Ecuación 5-17 
ωµ
τ
τ
R
C
0
0*
0 =  Esfuerzo cortante adimensional Ecuación 5-18 
R
xX ∆=∆  Tamaño de elemento adimensional en 
dirección tangencial 
Ecuación 5-19 
L
zZ ∆=∆  Tamaño de elemento adimensional en 
dirección axial 
Ecuación 5-20 
h
hY ∆=∆  Tamaño de elemento adimensional en 
dirección radial 
Ecuación 5-21 
C
hH =  Holgura adimensional Ecuación 5-22 
( )
µω
2RCpP =  Presión adimensional Ecuación 5-23 
( )
µω
2RC
dx
dp
Xd
Pd
=  Gradiente de presión adimensional, X Ecuación 5-24 
( )
µω
2RC
dz
dp
Zd
Pd
=  Gradiente de presión adimensional, Z Ecuación 5-25 
R
v
u x
ω
=  
Velocidad adimensional en dirección 
tangencial 
Ecuación 5-26 
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R
v
w z
ω
=  Velocidad adimensional en dirección axial Ecuación 5-27 
Donde en la Figura 5-30 se muestra de forma esquemática un cojinete hidrodinámico 
con sus principales variables. 
 
Figura 5-30 Esquema de cojinete hidrodinámico con sus principales variables. 
La ecuación de Reynolds considerando el uso de un lubricante cualquiera, tanto 
Newtoniano como no-Newtoniano, se llega a la expresión Ecuación 5-28: 
 
( ) ( ) ( )
X
HHf
XZ
PHf
ZX
PHf
X ∂
∂
+
∂
∂
−=





∂
∂
∂
∂
+





∂
∂
∂
∂
544  Ecuación 5-28 
 
Donde para un fluido Newtoniano las variables fi son:  
( )
0
2
1 2
,;
µ
y
zxyf =  Ecuación 5-29 
( )
0
2 ,; µ
y
zxyf =  Ecuación 5-30 
( )
0
2
3 2
,;
µ
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zxyf −=  Ecuación 5-31 
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0
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23
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Hyy
zxyf
−
=  Ecuación 5-32 
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( )
H
y
zxyf
2
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2
5 =  Ecuación 5-33 
 
Mientras que para fluidos MR, se utiliza el modelo de Bingham: 
00 τγµτ += &  Ecuación 5-34 
00
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0 ,;, ττττγ
τµµ <
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y
w
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u
&
 Ecuación 5-35 
Para poder disponer de una ecuación continua se utiliza la aproximación de Tichy, 
(Tichy 1991), cuya expresión es: 
( ) 





+=
0
0
0
2
γ
γ
γpi
τµγµ nata
&
 Ecuación 5-36 
Como solución de la lubricación hidrodinámica se logra la distribución de presiones y 
velocidades que se muestra en la Figura 5-31: 
 
Figura 5-31 Distribución de velocidad y presión hidrodinámica con fluido Newtoniano. 
 
En la Figura 5-32 se muestra el comportamiento del fluido MR cuando trabaja como 
lubricante activo, donde en verde se muestra la fase seudo-plástica del fluido. Al igual 
que se ha descrito en el modelizado de la válvula, cuando el esfuerzo cortante del 
fluido no supera el esfuerzo de cizalladura plástico “τ0” el fluido no se comporta como 
tal. Se solidifica en una fase seudo-plástica y se desplaza dentro del cojinete como un 
cuerpo semi-sólido. 
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Figura 5-32 Distribución de velocidad y presión con fluido no-Newtoniano. 
Las diferentes fases que se describen en la Figura 5-32 son las siguientes: 
• Sección I: En la primera parte no aparece fluido semi-sólido, la distribución de 
velocidad es elíptica en toda la sección. La distribución de presión para estas 
condiciones viene dado por la Ecuación 5-37: 





 −
=
h
hhRK
d
dp *26 ω
θ  Ecuación 5-37 
• Sección II: En estas zonas el fluido semi-sólido aparece pegado al eje en 
movimiento. La distribución de presión para estas condiciones viene dada por la 
Ecuación 5-38: 
2
*
2
2
9
2






−
−=
hh
RK
d
dp ω
θ  Ecuación 5-38 
• Sección III: Con holguras superiores el fluido solidificado pasa a estar unido al 
cojinete, tal y como se muestra en el sector III. La distribución de presión para 
estas condiciones viene dada por la Ecuación 5-39: 
( )2*
2
18 h
RK
d
dp ω
θ
=  Ecuación 5-39 
• Sección IV: Aumentando la holgura el fluido semi-sólido se desprende del 
cojinete y flota en la intercara del eje/cojinete. La solución para este caso viene 
dada por una ecuación algebraica de quinto orden, Ecuación 5-40: 
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Ecuación 
5-40 
Analizando en detalle una sección transversal de la zona IV se observa la distribución 
del fluido, tanto el esfuerzo cortante que sufre como su perfil de velocidades. En la 
Figura 5-33, en rojo (región III), se observa el fluido semisólido, sin gradiente de 
velocidad, dado que su esfuerzo cortante no supera el plástico, (τ0). 
 
Figura 5-33 Detalle de la distribución de velocidad y esfuerzo cortante en una sección 
del cojinete hidrodinámico. 
La velocidad que adquiere el fluido en función de la región en la que se encuentra se 
describe con las siguientes ecuaciones: 
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1 yhh
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( ) ( ) ( )[ ]221
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


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Estas ecuaciones se computan mediante el método de diferencias finitas en un 
programa desarrollado en entorno MATLAB, siguiendo el sistema ya descrito en 
Ecuación 3-30, y donde el esquema de discretización se muestra en la Figura 5-34. 
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Con esta discretización se construye una malla 3D con la que calcular el 
comportamiento del fluido MR en todo el volumen del cojinete, Figura 5-35. Como 
resultado del cálculo iterativo se obtiene la distribución de velocidades del fluido, en 
consecuencia la presión sobre el eje y con ello la carga portante para diferentes 
condiciones de contorno, Figura 5-36. En la Figura 5-37 se muestra por otro lado la 
formación de fluido MR semi-solido a lo largo y ancho del cojinete, vista de cojinete 
hidrodinámico desarrollado. 
 
Figura 5-34 Esquema de discretización de cojinete hidrodinámico 
 
Figura 5-35 Malla 3D para la simulación del fluido MR en lubricación hidrodinámica de 
un cojinete radial, representación desarrollada 0 → 2pi y –L/2 → +L/2. 
 
a) b) 
Figura 5-36 Solución gráfica del cálculo hidrodinámico, a) distribución de presión en el 
conjunto eje/cojinete, y b) gradiente de presión circunferencial. 
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Figura 5-37 Formación de fluido MR semisólido en régimen hidrodinámico. 
5.4.2 Modelo de lubricación hidrostática con fluido MR 
La lubricación hidrostática basada en fluidos MR es idéntica a la descrita en el apartado 
3.2.2, con la diferencia que en este caso los restrictores se sustituyen por las válvulas 
MR que se han desarrollado en el apartado 5.3.2., (Figura 5-38). 
 
Figura 5-38 Esquema de lubricación hidrostática en cojinete radial híbrido. 
Donde las principales ecuaciones son la presión en la cavidad “Pr” en función de la 
relación de resistencias hidráulicas, (Ecuación 5-44). La carga portante del cojinete “W” 
que se resuelve de integrar la expresión de la presión en el área del conjunto eje-
cojinete, (Ecuación 5-45). Y finalmente la rigidez del cojinete “K” derivando la 
mencionada carga con respecto al movimiento del eje “ε”, (Ecuación 5-46) 
152 Capítulo 5 – Lubricación activa 
  
 
5.4.3 Simulaciones magnéticas del conjunto eje-cojinete 
El conjunto eje-cojinete que se ha simulado es el que posteriormente se desarrollará 
en el apartado experimental del banco de ensayos. Las dimensiones y características 
generales del cojinete y sistema magnético son: 
Tabla 5-1 Características general del conjunto eje-cojinete. 
Diámetro nominal 50mm 
Longitud 50mm 
Holgura radial media  100µm 
Bobina 500vueltas 
Corriente máxima 3A 
 
En la Figura 5-39 se muestra el esquema general del conjunto eje-cojinete, donde se 
representan las dos bobinas con sus polos magnéticos. De esta forma el campo 
magnético generado se aplica directamente al fluido situado en el interior del cojinete, 
cambiando su reología. Las simulaciones se han realizado para determinar la 
magnetización del fluido MR y con ello las prestaciones del cojinete. 
 
Figura 5-39 Esquema de cojinete hidrodinámico con polos magnéticos. 
En la Figura 5-40 se muestra la mitad del eje/cojinete, con los planos de corte que se 
han definido para el análisis de la intensidad del campo magnético que se genera en el 
:M  @ w :=  ^^tRâ RãÄ w:= Ecuación 5-44 
9    & w tprp
tÔ
rÔ  Ecuación 5-45 
C  9c  Ecuación 5-46 
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lubricante, fluido MR. En la Figura 5-41 se muestra la densidad del flujo magnético “B” 
en el corte “a”, mientras en la Figura 5-42 se plotea la intensidad del campo magnético 
respecto al plano “c”, eje de abscisa circunferencial de -pi/2 → +pi/2. Por último, en la 
Figura 5-43 se muestra una imagen del proceso de comprobación del campo 
magnético mediante un gaussmetro, MAGNET-PHYSIK FH-54. 
 
Figura 5-40 Esquema general del conjunto magnético con los planos de corte para el 
análisis de la intensidad magnética. 
 
Figura 5-41 Densidad del flujo magnético en el conjunto eje-cojinete, corte (a). 
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Figura 5-42 Densidad del flujo magnético en el fluido, sección (c). 
 
 
Figura 5-43 Comprobación del campo magnético generado en el interior del cojinete 
mediante un gaussmetro manual,  
Resumiendo, de las simulaciones magnéticas presentadas se obtiene la inducción que 
sufre el fluido MR y por tanto el cambio reológico que hay que considerar en los 
cálculos de los cojinetes lubricados. Para el cálculo de cojinetes con lubricación 
hidrodinámica se utiliza el modelo desarrollado en el apartado anterior, mientras que si 
se busca analizar el comportamiento de cojinetes híbridos, en este proyecto se ha 
hecho uso de una herramienta comercial de CFD, tal y como se describe a 
continuación. 
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5.4.4 Simulaciones CFD de cojinetes híbridos 
Las simulaciones de CFD se han realizado, al igual que en todo el proyecto de 
investigación, con la herramienta comercial NX FLOW Advanced de SIEMENS. En este 
caso, al tratarse de la simulación de un fluido no-Newtoniano, se ha activado el modelo 
Herschel-Bulkley, el cual se alimenta de los datos procedentes de la simulación 
magnética y de la caracterización experimental de los fluidos MR. 
 
El modelo de cojinete hidrodinámico sigue los parámetros de modelizado que se han 
adquirido en la sección 3.3.3, tales como relación de aspecto de malla, densidad de 
elementos en la película de aceite y densidad de elementos en las zonas de holgura 
laterales. Teniendo en cuenta estas limitaciones y restricciones en cuanto a la malla, se 
ha procedido al modelado del cojinete híbrido. El diseño del cojinete híbrido se muestra 
en la Figura 5-44. 
 
Figura 5-44 Diseño de cojinete radial híbrido con sus principales dimensiones. 
Una vez modelizado el cojinete se realizan pruebas para diferentes condiciones de 
contorno, donde se analiza el efecto de la velocidad de giro del eje y la resistencia 
hidráulica de las válvulas MR. Analizando el efecto de las válvulas MR se describe el 
comportamiento hidrostático del cojinete, mientras que incluyendo el efecto 
hidrodinámico debido a la velocidad de giro del cabezal se describe la lubricación 
híbrida del cojinete radial estudiado. 
 
Por otro lado se ha analizado el efecto de aplicar la carga de manera alineada con las 
cavidades, o a 45º, lo que corresponde orientar la fuerza a la distancia media entre 
cavidades, para una configuración de cuatro cavidades como la de la Figura 5-44. El 
esquema de cargas aplicadas se presenta en la Figura 5-45. 
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Figura 5-45 Esquema de aplicación de fuerza en modelo de cojinete híbrido en CFD. 
En la Figura 5-46 se muestran dos distribuciones de presión sobre el cojinete, 
hidrodinámica e hidrostática. Ambas se han calculado aplicando la fuerza da manera 
alineada con la cavidad vertical, vector de fuerza azul de la Figura 5-45; y la presión 
mostrada corresponde a la obtenida en el plano azul marcado en la misma figura. La 
presión hidrostática corresponde a la situación de reposo, sin velocidad de giro, 
mientras que la hidrodinámica representa la presión con el eje girando a velocidad 
nominal de 200rpm, cojinete híbrido. 
 
Figura 5-46 Distribución de presión en el cojinete, hidrostática e híbrida. 
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En la Figura 5-47 se muestra el campo de presiones sobre el cojinete cuando se aplica 
la fuerza de manera alineada con la cavidad vertical del cojinete (Figura 5-47-a) o a 
45º (Figura 5-47-b). 
 
 
Figura 5-47 Campo de presiones sobre el cojinete, a) fuerza alineada o b) a 45º. 
 
Mediante estos resultados se ha obtenido el comportamiento teórico del cojinete radial 
alimentado con fluido MR, en régimen de lubricación hidrostática e híbrida. 
 
5.5 BANCO DE ENSAYOS PARA COJINETES ACTIVOS CON 
LUBRICACIÓN MAGNÉTICA 
Para la validación de los diferentes desarrollos mostrados en este apartado se ha 
diseñado y fabricado un banco de ensayos para prototipos de cojinetes radiales 
híbridos donde estudiar el comportamiento de la lubricación activa con fluidos 
magnetoreológicos. 
 
El esquema principal de banco de ensayos se muestra en la Figura 5-48. El eje 
principal está sustentado por dos paquetes de rodamientos de precisión, donde se 
asegura un error de movimiento inferior a 2µm. A este eje principal se le une un semi-
eje que será el que se utilice para estudiar la lubricación en el cojinete activo, tal y 
como se muestra en la Figura 5-49, y en caso de sufrir daños por desgaste o gripado, 
su sustitución es más rápida y económica. A su vez, el motor eléctrico acciona el eje 
mediante un sistema de poleas y correas. Finalmente todo el conjunto está unido a 
una bancada de gran rigidez y masa, que asegura estabilidad en los ensayos. 
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El cojinete se ha fabricado en bronce para asegurar unas buenas prestaciones 
tribológicas, más aun teniendo en cuenta que el lubricante activo (fluido MR) tiene 
partículas magnéticas en suspensión que en principio no favorecen al desgaste. Por 
otro lado, el uso del bronce (baja permeabilidad magnética) permite que el campo 
generado por las dos bobinas situadas en el propio cuerpo de cojinete, exciten el fluido 
MR del interior del cojinete. Todo este sistema está montado en el cuerpo de cojinete, 
el cual está guiado con dos patines de rodadura para asegurar un movimiento planar 
del cojinete (2 GDL, movimiento radial eje vs. cojinete), evitando vuelcos y giros. La 
fuerza por su parte se aplica con un sistema de husillo, que mediante una célula de 
carga (INTERFACE SM 20kN) y dos sensores de desplazamiento sin contacto inductivos 
(Brüel&Kjaer SD-081) de alta precisión <1µm, se caracteriza la respuesta del conjunto 
eje-cojinete 
 
Figura 5-48 Esquema de banco de ensayos para cojinetes radiales lubricados con 
fluidos MR 
 
Figura 5-49 Vista general del banco de ensayos para cojinetes híbridos activos. 
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Las dimensiones del cojinete híbrido, así como las de sus cuatro cavidades, se ha 
descrito previamente en la Figura 5-44. Una vez se ha fabricado el banco de ensayo, el 
conjunto de piezas y componentes se muestra en la Figura 5-50. 
 
 
Figura 5-50 Imagen del conjunto de banco de ensayos y prototipo de cojinete híbrido. 
Mientras que el despiece del prototipo de cojinete híbrido activo se presenta en la 
Figura 5-51. 
 
 
Figura 5-51 Imagen del conjunto de prototipo de cojinete híbrido. 
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Figura 5-52 Imagen de detalle del anillo de refrigeración del cojinete híbrido activo, 
temperatura estabilizada con recirculación de agua corriente. 
 
Como se muestra en la Figura 5-50, las cuatro válvulas MR desarrolladas en la sección 
5.3.2 de este documento se instalan en el banco de cojinetes híbridos. Estas válvulas 
trabajan en lazo cerrado con el controlador en tiempo real utilizado en los ensayos, 
INGETEAM IC3. El diagrama de control de las válvulas dentro del sistema de 
lubricación activa se muestra en la Figura 5-53. Cada una de las válvulas MR tiene un 
amplificador de señal para aplicar potencia a las bobinas de cada válvula, dos bobinas 
por válvula, con una corriente máxima de 5A y 24V. 
 
 
Figura 5-53 Esquema de control de las válvulas MR en el cojinete híbrido activo. 
Una vez se ha descrito el banco de ensayos diseñado y fabricado para validar los 
modelos teóricos desarrollado, a continuación se procede a discutir los resultados 
alcanzados. 
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5.6 RESULTADOS EXPERIMENTALES 
Los resultados obtenidos en el banco de ensayos se dividen en tres apartados: a) el 
comportamiento hidrodinámico del eje, b) el comportamiento hidrostático y la 
respuesta dinámica, y c) el desgate medido en el conjunto eje-cojinete. 
 
5.6.1 Resultados hidrodinámicos 
En estos ensayos se ha analizado el efecto que produce el campo magnético aplicado 
directamente en el interior del cojinete, cambiando la reología del fluido MR en la 
película de lubricante. Los ensayos se hacen a dos velocidades de giro, 50rpm y 
200rpm, y con campo magnético o sin él. El campo magnético se genera con las 
bobinas de la Figura 5-51, y su valor en el interior del fluido es calculado en la sección 
5.4.3, para a continuación calcular la fuerza y prestaciones por medio del modelo 
desarrollado en el proyecto, sección 5.4.1. En las condiciones descritas se realizan 
ensayos de carga, aplicando fuerza con lo utillajes descritos en el apartado anterior y 
registrando el desplazamiento relativo entre el eje y cojinete. Los resultados de estos 
ensayos se resumen en las siguientes figuras: 
 
Figura 5-54 Resultados de trayectoria de eje-cojinete, 50rpm. 
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Figura 5-55 Resultados de trayectoria de eje-cojinete, 200rpm. 
 
Como se puede observar en la Figura 5-54 y la Figura 5-55, el comportamiento de los 
cojinetes hidrodinámicos lubricados con fluido magnéticos es mucho más lineal que los 
convencionales. La trayectoria habitual (elíptica) que forma el desplazamiento del eje 
en el interior del cojinete se ve muy atenuada, por lo que para aplicaciones donde se 
requiera de linealidad entre fuerza/reacción y desplazamiento, por ejemplo en 
controles de posición de eje, esta puede ser una solución viable. Los resultados de 
capacidad de carga se muestran en la Figura 5-56 y Figura 5-57: 
 
Figura 5-56 Capacidad de carga de eje-cojinete hidrodinámico activo, 50rpm. 
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Figura 5-57 Capacidad de carga de eje-cojinete hidrodinámico activo, 200rpm. 
 
Como se puede observar en la Figura 5-56 y Figura 5-57 la rigidez del cojinete se ve 
aumentada al menos un 50% para rangos de excentricidad de entre 0.4< ε <0.7, y 
con ello la carga portante (capacidad de carga útil) del cojinete. Queda demostrado 
por tanto que la lubricación activa basada en fluidos magnetoreológicos mejora 
notablemente el comportamiento de los cojinetes hidrodinámicos. 
 
5.6.2 Comportamiento hidrostático 
Para analizar el comportamiento hidrostático del cojinete híbrido se ha estudiado la 
carga máxima portante antes de mostrar un desplazamiento eje-cojinete. Dado que la 
lubricación activa en lazo cerrado con las válvulas MR descritas no permiten que el eje 
se desplace con respecto al cojinete, se ha ido aumentando la fuerza hasta que el 
cojinete supera la capacidad de carga máxima y termina por ceder. Por tanto, debajo 
de una caga crítica, la cual está en función de la dirección en la que se aplica (alineada 
o no con las cavidades, Figura 5-47), el cojinete se puede decir que tiene rigidez 
infinita. En los resultado experimentales se ha demostrado este comportamiento, con 
una señal de los sensores inductivos procedente del desequilibrio y ruidos eléctricos 
varios inferior al <+/-5% de la holgura del cojinete, Figura 5-58. 
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Figura 5-58 Capacidad de carga de cojinete híbrido con lubricación activa 
 
Cuando se supera la mencionada fuerza, la rigidez cae dramáticamente, más aún en 
los casos de comportamiento puramente hidrostático (sin velocidad de giro). En los 
ensayos con giro a 200rpm la carga se pudo aumentar todavía más gracias a la presión 
hidrodinámica. Resumiendo, la carga máxima para el prototipo estudiado ha llegado a 
un rango entre 600N y 1200N, dependiendo de la velocidad de giro del eje y la 
dirección en la que se aplica la fuerza, alineada con las cavidades o no, Figura 5-58. 
 
Durante los ensayos no se ha superado la excentricidad relativa de ε <0.75, 
principalmente por motivos de seguridad. 
 
Por otro lado se ha analizado el comportamiento dinámico del cojinete híbrido activo, 
con el objetivo de estudiar si esta tecnología pudiera ser útil para ser aplicada en la 
cancelación de fuerzas y vibraciones. Se ha medido el tiempo necesario para responder 
a una función escalón introducida a la señal de las válvulas MR, y de aquí se ha 
obtenido la constante de tiempo del sistema. Los resultados se resumen en la Figura 
5-59, donde se grafica la señal introducida como corriente a las bobinas (Com.) y el 
desplazamiento relativo entre eje y cojinete medido por los sensores. 
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Figura 5-59 Respuesta en el tiempo del cojinete híbrido activo alimentado con cuatro 
válvulas MR. 
 
Como se muestra en la Figura 5-59, la constante de tiempo para ambos ejes se sitúa 
en el rango de 0,06-0,07s, con pequeñas variaciones que pueden provenir de 
diferencias en el comportamiento experimental: fabricación, montajes, incertidumbre 
de ensayo, etc. Por lo tanto el ancho de banda para 3dB es inferior a 3Hz. Con estos 
valores experimentales se hace inviable una solución de compensación de fuerza a alta 
frecuencia basada en cojinetes activos con fluidos magnéticos y válvulas MR. 
 
Tomando como ejemplo el desequilibrio que pueden mostrar los cabezales de tornos y 
rectificadoras, los cuales trabajan en el orden de 2000rpm, la solución de 
compensación para este fenómeno debería rondar los 33Hz, más de diez veces la 
capacidad mostrada por los cojinetes analizados. Por otro lado, la capacidad de rigidez 
estática ha demostrado alcanzar valores extremos (cuasi-infinito) dentro del rango de 
trabajo, por lo que resultaría de una solución de gran interés para aplicaciones de 
ultraprecisión. 
 
5.6.3 Ensayos de desgaste 
Por últimos se han realizado ensayos de desgaste en el eje y cojinete. Los fluidos 
magnéticos nos son lubricantes, son líquidos que en su interior tienen partículas 
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magnéticas en suspesión, principalmente de hierro, por lo que un contacto continuado 
puede provocar un desgaste prematuro de eje o cojinete. 
 
Se ha medido la rugosidad del eje y del cojinete durante un ensayo que ha consistido 
en girar en vacío (sin carga) a 1000rpm durante 1000 horas, con paradas periódicas 
para tomar muestras. Las mediciones de rugosidad se han realizado en cuatro puntos, 
tal y como se muestra en la Figura 5-60: 
  
a) b) 
Figura 5-60 Ensayo de rugosidad y desgaste, puntos de control; a) cojinete y b) eje. 
 
Los valores de rugosidad (Ra y Rz) para el cojinete y el eje se han medido durante la 
1000 horas de ensayos de manera periódica, con mayor frecuencia al inicio y cada 200 
horas al final del ensayo. En la Figura 5-61 y la Figura 5-62 se muestran los valores de 
rugosidad obtenidos durante el ensayo. 
a) b) 
Figura 5-61 Resultados de rugosidad en el eje, a) Ra y b) Rz. 
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a) b) 
Figura 5-62 Resultados de rugosidad en el cojinete, a) Ra y b) Rz. 
 
Tal y como se puede observar en la Figura 5-61 la rugosidad del eje no se ve alterada 
durante el ensayo. Esto es lógico dado que se trata de un eje fabricado en acero de 
alta resistencia con tratamiento térmico superficial para alcanzar una dureza superior a 
55HRc. En cuanto a los valores de rugosidad en el cojinete (Figura 5-62), se muestra 
que en un punto (2) la rugosidad es muy alta en todo el ensayo. Se descarta este 
punto de control dado que al final del ensayo se ha comprobado que dicha zona 
presentaba una ralladura que probablemente se haya hecho en el montaje. Respecto 
al resto de puntos de control se puede apreciar un leve ascenso de la rugosidad, 
compatible con el desgate que producen las partículas en suspensión del fluido 
magnético. Determinar si este desgaste es asumible para futuras aplicaciones queda a 
criterio del diseñador. 
 
 

  
Capítulo 6 
 
Juntas de estanqueidad basadas 
en fluidos magnéticos 
6.1 INTRODUCCIÓN 
Las juntas de estanqueidad son elementos que permiten aislar dos cuerpos con 
movimiento relativo entre sí. Cuando se trata de ejes de cabezales estas juntas pueden 
ser estáticas o dinámicas. Las juntas estáticas están diseñadas para soportar presión 
en reposo (0rpm), y en caso de existir movimiento se ha de asumir un desgaste entre 
las partes que conforman la propia junta. En este caso las aplicaciones habituales se 
basan en elementos flexibles fabricados con elastómeros. Cuando la aplicación requiere 
trabajar a alta velocidad las juntas se denominan dinámicas y funcionan mediante 
laberintos presurizados de aire. Estos dispositivos son muy eficientes a velocidad 
nominal de trabajo, pero en reposo producen fugas y no aseguran estanqueidad. 
 
Las juntas de estanqueidad son básicas para asegurar un correcto funcionamiento de 
los cabezales de máquinas herramienta de precisión que incorporan cojinetes de 
lubricación presurizados. Tanto la fuga de lubricante del interior del cabezal, como la 
contaminación del propio lubricante con el fluido de corte, micro-virutas, abrasivo, etc., 
son aspecto que se han de evitar en toda máquina de calidad. 
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Teniendo en cuenta que existe un movimiento relativo con velocidad elevada entre el 
eje y el cuerpo del cabezal, pero que también es necesario asegurar estanqueidad en 
reposo, las juntas que se integren deberán de cumplir con: bajo rozamiento y 
desgaste, larga vida útil y elevada capacidad de presurización tanto en reposo (0rpm) 
como a velocidad nominal de trabajo. 
 
En esta sección se presenta el desarrollo de una junta de estanqueidad basada en 
fluidos magnéticos, (Figura 6-1). Para ello se hace uso de los fluidos activos 
comerciales que se han descrito y caracterizado en la sección 5.2.2: Fluido 
magnetoreológico de LORD Corp. MRF 122-2ED y un ferrofluido de FERROTEC APG 
s10n. Basado en estos dos fluidos magnéticos se ha modelizado y calculado la 
capacidad de presurización que presentan las juntas de estanqueidad. 
 
Finalmente se ha diseñado y fabricado un banco de ensayos donde validar los 
prototipos de juntas. La base del banco de ensayos es la misma que la utilizada para 
los cojinetes híbridos activos, sección 5.5 y Figura 5-48. En el prototipo se ensayan y 
caracterizan experimentalmente las juntas basadas en fluidos magnéticos, para 
terminar con el análisis de los principales resultados.  
 
Figura 6-1 Esquema general del prototipo de junta de estanqueidad basada en fluidos 
magnéticos. 
 
En la Figura 6-1 se muestra una vista en corte del prototipo de junta de estanqueidad 
que se ha desarrollado a lo largo del presente capítulo. A continuación se enumeran los 
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componentes que conforman el prototipo para describir el principio de funcionamiento 
del sistema: 
1. Semi-eje: Se trata de la parte giratoria del sistema, junto con el “anillo 
laberinto” (número 2). El semi eje se monta al eje del banco de ensayos, del 
mismo modo que en el caso de los cojinetes híbridos activos, Figura 5-48. 
2. Anillo laberinto: Se trata de la pieza que tiene la función de direccionar y 
concentrar el campo magnético para crear las juntas de presurización de 
ferrofluidos y fluidos MR. Se han estudiado diferentes formas de secciones de 
anillos, como se verá a continuación. 
3. Polos magnéticos: Direccionan el campo magnético creado por el “imán 
permanente” (número 4) hacia el “anillo laberinto” (número 2). 
4. Imán permanente: Se trata de un imán permanente de geometría anular y 
material de ferrita de estroncio. 
5. Cuerpo de junta de estanqueidad: Se trata de la estructura dentro de la cual se 
genera la sobrepresión mediante aire comprimido. 
6. Tapa superior: Cierre del conjunto. 
7. Entrada de aire comprimido: Entrada de aire comprimido en el cuerpo de la 
junta de estanqueidad para determinar la capacidad de presurización de la 
juntas de fluidos magnéticos. 
 
6.2 MODELIZACIÓN DE JUNTA DE ESTANQUEIDAD CON 
SIMULACIÓN MAGNÉTICA 
En esta sección se ha desarrollado un modelo de comportamiento de juntas de 
estanqueidad basadas en fluidos magnéticos. Debido a sus diferencias en la naturaleza 
de comportamiento, se ha trabajado en un modelo para fluidos magnetoreológicos y 
otro para ferrofluidos. Estos modelo teóricos son utilizados para dar soporte al diseño 
del prototipo (sección 6.3) para finalmente se validados con ensayos experimentales 
en la sección 6.4. Este modelo considera dos fenómenos, el campo magnético en las 
juntas y la presurización en el fluido. 
 
Las simulaciones magnéticas para determinar la intensidad del campo magnético sobre 
el fluido se han realizado con el software de elementos finitos de código abierto FEMM. 
A continuación se ha determinado la presión soportada por el fluido (estanqueidad) 
mediante el modelo (Park et al. 1994), resuelto por integración numérica en un código 
de desarrollo propio. Estos resultados a su vez se basan en la caracterización 
magnética y reológica que se ha realizado a los fluidos en la sección 5.2.2. 
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6.2.1 Diseño del anillo laberinto con simulación 
magnética 
El “anillo laberinto” pieza número 2 de la Figura 6-1 tiene una función capital en el 
comportamiento de la junta de estanqueidad basada en fluidos magnéticos. La 
geometría que se confiera a la sección de los anillos hará que el campo magnético se 
concentre de diferente manera, haciendo que la intensidad del campo magnético sobre 
el fluido varíe. El objetivo de este estudio es analizar diferentes geometrías de 
secciones que sean factibles de fabricar para seleccionar una de ellas, la cual se llevará 
a la fabricación. 
 
Se han analizado cuatro secciones de anillos diferentes, tal y como se muestra en la 
Figura 6-2. La primera opción (a) se trata de una superficie lisa, sin anillos, y se ha 
estudiado como caso de control. En esta Figura 6-2(a) se muestra también los cinco 
puntos de control que se utilizarán para analizar los resultados. Las tres restantes se 
han diseñado tomando tres geometrías básicas: b) anillo rectangular, c) en diente de 
sierra, y d) en forma triangular. En todos los casos la holgura, material, y campo 
generado por el imán permanente es idéntico, por tanto la única variable que se 
analiza es la geometría del anillo. 
 
Figura 6-2 Distribución de densidad de flujo magnético para diferentes geometrías en 
los anillos de la junta: a) junta plana, sin anillos, b) anillo cuadrado, c) anillo en diente 
de sierra, y d) anillos triangulares. 
Las simulaciones se han realizado asumiendo un eje de simetría, por tratarse de una 
estructura cilíndrica, tal y como se muestra en la vista en sección de la Figura 6-1. 
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Figura 6-3 Modelo magnético de junta de estanqueidad con detalle de malla. 
El modelo magnético simulado se muestra en la Figura 6-3, con la descripción de las 
diferentes partes que componen el sistema (nombre y material), así como un detalle 
de la malla utilizada durante las simulaciones. 
 
Los resultados de las simulaciones se postprocesan para una más clara interpretación, 
así primeramente se obtiene el valor del campo magnético (dado en Tesla) para los 
cinco puntos de control de la Figura 6-2(a). De estos valores se obtiene el mínimo, 
máximo y la media, seleccionando esta última para su posterior fabricación. El 
resumen de los resultados para los cuatro casos se muestra en la Tabla 6-1. 
 
Tabla 6-1 Resultados de simulaciones magnéticas en juntas de estanqueidad, valores 
de campo (T) 
 
Considerando los resultados se concluye que los anillos con sección de geometría 
rectangular presentan la mayor densidad de flujo magnético sobre el fluido (de 0.359T 
a 0.510T), y por tanto la mayor capacidad de presurización de entre las opciones 
probadas. 
 
 Puntos de control en el modelo (T)  
Geometría 1 2 3 4 5 Bmin Bmax Bave 
Plano 0.4167 0.4719 0.4661 0.4620 0.3443 0.3433 0.4760 0.4167 
Rectangular 0.4481 0.3770 0.4641 0.5026 0.3832 0.3591 0.5105 0.4398 
Sierra 0.4885 0.4206 0.4603 0.4127 0.3534 0.3534 0.4939 0.4236 
Triangular 0.4620 0.4508 0.4459 0.4424 0.3486 0.3486 0.4729 0.4107 
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6.2.2 Capacidad de presurización de fluidos magnéticos 
En esta sección se va a analizar la capacidad de presurización que presentan los fluidos 
MR y los ferrofluidos, entendiéndose por presurización la diferencia de presión que son 
capaces de soportar en los anillos de la junta. Al tratarse de dos fluidos cuya respuesta 
magnética y reológica es muy diferente, tal y como se comprobó en la caracterización 
experimental de fluidos (apartado 5.2.2), esta sección de desdobla en dos puntos: a) 
capacidad de presurización de juntas con ferrofluidos, y b) con fluidos 
magnetoreológicos. 
 
a)  Juntas de estanqueidad con ferrofluidos 
La presión que pueden soportar las juntas basadas en ferrofluidos viene dada por la 
Ecuación 6-1 que para anillos estrechos y con gran campo magnético -como los 
analizados en este trabajo- se puede asemejar a la Ecuación 6-2, (Horak y Szczęch 
2013). 
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Donde “pm” es la presión en el fluido debido al campo magnético, “µ0” es la 
permeabilidad del vacío, “Ms” es la saturación magnética del fluido, “H” es la intensidad 
del campo magnético, y “H1 y H2” son los valores del campo magnético a ambos lados 
de la superficie libre del ferrofluido dentro de cada uno de los anillos que forman la 
junta de estanqueidad. 
 
En la Ecuación 6-1, “M” es función de “H”, tal y como se muestra en la Figura 6-4. En 
los casos donde el campo magnético es muy elevado en comparación al valor de la 
saturación del fluido “Ms”, la variación de “M” con respecto “H” se puede despreciar, de 
tal modo que la magnetización se asemeja al valor de la saturación del fluido “Ms”, y la 
Ecuación 6-1 se reduce a la expresión mostrada en la Ecuación 6-2. 
 
La presión máxima que puede soportar cada uno de los anillos viene determinada por 
la máxima diferencia de campos magnéticos, “H1 y H2”. A esta diferencia de campo se 
le asigna un volumen de fluido, del orden del que finalmente dispondrá el banco de 
ensayos, al cual se le genera un movimiento infinitesimal en la dirección axial del eje. 
 
El modelo a su vez se alimenta de los datos experimentales recogidos en la 
caracterización del ferrofluido, en especial la caracterización magnética, Figura 5-13 y 
Figura 5-14. 
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Finalmente la presión del fluido (la capacidad de presurización) se calcula integrando la 
Ecuación 6-1 tal y como se presenta de manera gráfica en la Figura 6-4. La presión 
máxima se determina para un volumen dado de ferrofluido confinado debido al 
gradiente del campo magnético alrededor de cada una de los anillos que compone la 
junta de estanqueidad. Así, el resultado de la simulación corresponde a la capacidad de 
cada uno de los anillos, por lo que para determinar la capacidad total hay que 
multiplicarlo por el número de anillos, ocho en el caso de este estudio. 
 
Figura 6-4 Magnetización del fluido e intensidad del campo magnético aplicado, cálculo 
de presurización de ferrofluido (Ecuación 6-1) 
b) Juntas de estanqueidad con fluidos MR 
La naturaleza bien diferente del comportamiento de los fluidos MR en comparación a 
los ferrofluidos requiere de un tratamiento diferenciado del cálculo de la estanqueidad.  
 
Los cálculos de la capacidad de presurización de juntas con fluidos MR se basan en el 
esfuerzo cortante de fluencia que muestran estos fluidos cuando son sometidos a 
campos magnéticos severos, esfuerzo cortante plástico, “τ0”. La presión soportada por 
la junta vendrá por tanto determinada por el producto del número de anillos y el 
esfuerzo cortante de fluencia medio que se produce en cada uno de ellos. Una vez se 
calcula el esfuerzo cortante de fluencia que muestra el fluido MR (yield stress, “τ0”), 
valor que se determina de la simulación magnética y la caracterización experimental 
del fluido, la presión en cada anillo de la junta se obtiene integrando la Ecuación 6-3: 
( )0 02 ( ) ( )m i i e eF R H dz R H dzpi τ τ= +∫ ∫  Ecuación 6-3 
 
Donde “Ri” y “Re” son los valores del radio interno y radio externo de los polos 
magnéticos; “Hi” y “He” son la intensidad del campo magnético nuevamente en el 
interior y exterior de la superficie de los polos. De cualquier modo, y si “H” no varía 
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significativamente en la holgura entre el anillo-laberinto y los polos, se puede afirmar 
que “Hi ≈ He ≈ H”, y así se obtiene la Ecuación 6-4: 
02 ( ) ( )m i eF R R H dzpi τ= + ∫  Ecuación 6-4 
 
Finalmente, la fuerza que soporta el fluido es divide por el área anular del anillo “Ar” 
para así determinar la presión que es capaz de genera la junta “pm”, o como se ha 
denominado a lo largo del capítulo, capacidad de presurización. Este valor se obtiene 
mediante la Ecuación 6-5. 
&ä  «ä MÄ  Ecuación 6-5 
 
6.3 DISEÑO DE BANCO DE ENSAYOS Y PROTOTIPO 
El análisis experimental del prototipo de junta de estanqueidad basada en fluidos 
magnéticos se ha realizado en un banco de ensayos similar al de los cojinetes híbridos 
activos, sección 5.5 y Figura 5-48. 
 
En este caso se ha reemplazado el prototipo de cojinete híbrido activo por la junta de 
estanqueidad, tal y como se muestra en la Figura 6-5. Las juntas se analizan a 
diferentes condiciones de trabajo: Velocidad de giro del eje imprimido por el motor 
eléctrico, y la presión de estanqueidad a través de la entrada de air comprimido. 
 
Figura 6-5 Banco de ensayos de junta de estanqueidad basada en fluidos magnéticos. 
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El prototipo de junta de estanqueidad basada en fluidos magnéticos se sitúa a la altura 
del semi-eje, el cual puede girar a una velocidad máxima de 3000rpm, con un salto 
máximo inferior a 5µm gracias a los rodamientos de precisión utilizados en el guiado 
del eje principal. De esta manera se analiza la presión que los anillos de fluido 
magnético (ocho anillos en total) son capaces de soportar en el interior del cuerpo de 
la junta, todo ello a diferentes velocidades de giro. 
 
Basado en los resultados de las simulaciones magnéticas (Figura 6-2 y Tabla 6-1), se 
ha diseñado el prototipo de junta de estanqueidad, en concreto la sección de los anillos 
de las juntas magnéticas. Este prototipo, donde su vista en corte se muestra en la 
Figura 6-6, se ha analizado en el banco de ensayos de la Figura 6-5, montado en el 
área marcada con un círculo. 
 
Figura 6-6 Vista en corte del prototipo de junta de estanqueidad, con las principales 
dimensiones de su geometría. 
 
El campo magnético se crea mediante un imán permanente de estroncio de ferrita, 
situado en el cuerpo de la junta y con polarización axial. Las dimensiones de este imán 
de geometría anular son: Diámetro exterior 120mm, diámetro interior 60mm y espesor 
12mm. La intensidad media del campo magnético generado por el imán en su 
superficie (caras axiales) es del orden de 260kA/m, donde el flujo magnético alcanzado 
llega a 0,4T, todos ellos valores dados por el fabricante y validados experimentalmente 
con el gaussmetro mostrado en la Figura 5-43. 
 
El campo magnético generado por el imán es conducido con dos polos anulares hacia 
los anillos de fluido magnético que conforman la junta de estanqueidad, ocho anillos 
que se pueden apreciar en la Figura 6-6. Las líneas de corriente del campo magnético, 
así como el detalle de la junta de fluido magnético deformada (bajo carga) se muestra 
en la Figura 6-7. 
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Figura 6-7 Esquema de junta de estanqueidad basada en fluidos magnéticos, 
descripción de partes y representación de las líneas de campo magnético. 
 
Mientras que en la Figura 6-8 se muestra una imagen del conjunto desmontado con las 
diferentes piezas que componen la junta de estanqueidad. 
 
 
Figura 6-8 Imagen del conjunto de piezas que conforman la junta de estanqueidad. 
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6.4 RESULTADOS EXPERIMENTALES 
En esta sección se presentan los resultados que se han obtenido de los ensayos 
experimentales para la caracterización de las juntas de presurización basadas en 
fluidos magnéticos. Estos resultados se dividen en tres apartados: a) Análisis del 
rozamiento y el par de giro, b) la capacidad de estanqueidad de los fluidos 
magnetoreológicos, y finalmente c) la presurización lograda con los ferrofluidos como 
material activo. 
 
6.4.1 Análisis del par de rozamiento 
El par de fricción que genera la junta de estanqueidad se ha analizado para los dos 
fluidos magnéticos estudiados en el proyecto, el ferrofluido FERROTEC APG s10n y el 
fluido magnetoreológico LORD MRF 122-ED. Tomando como base el fluido MR, se han 
probado dos casos de dilución al 30% y al 50% con aceite mineral, con el objetivo de 
estudiar dos casos de menor concentración de partículas. Finalmente, se ha analizado 
el par del mecanismo sin ningún tipo de fluido (en seco), y el caso en el que se lubrica 
con aceite mineral, en concreto el lubricante FUCHS RENOLIN MR-15 de viscosidad 
dinámica 46mPa·s a 40ºC. Los resultados de los ensayos se resumen en la Figura 6-9. 
 
Figura 6-9 Par de fricción en la junta para diferentes fluidos a 100rpm. 
El par de fricción que presenta el fluido MR es muy alto, incluso cuando se diluye al 
30% en aceite mineral. Este valor de fricción, en torno a 2÷8 N·m a 100rpm, es 
demasiado elevado para su aplicación en cabezales de precisión de máquinas 
herramienta, ya sea por la energía consumida a velocidad de giro nominal, como por 
las dilataciones térmicas que originaría el calor generado. Por el contrario, las juntas 
basadas en ferrofluidos muestran un par de fricción ligeramente superior al par medido 
en vacío, alrededor de 0,25N·m a 100rpm, lo que hace que los ferrofluidos sean una 
opción viable para su uso en juntas de estanqueidad. 
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6.4.2 Estanqueidad de juntas basadas en fluidos 
magnéticos 
El análisis experimental de la capacidad de presurización de las juntas de estanqueidad 
se devide en cuatro apartados: a) una introducción del procedimiento de los ensayos, 
b) resultados de las juntas con fluidos MR, c) resultados de las juntas con ferrofluidos 
FF, y d) comparación de resultados. 
 
a) Procedimiento de ensayos 
En esta sección se han realizado ensayos para determinar la capacidad de 
presurización del sistema, evaluando la diferencia de presión que es capaz de generar 
entre el interior del cuerpo de la junta y el ambiente. El procedimiento experimental 
seguido en los ensayos es idéntico para ambos fluidos: los ferrofluidos y los fluidos MR. 
La descripción del proceso se apoya en la Figura 6-10, donde la acción principal es 
llenar gradualmente el cuerpo de la junta con aire presurizado mediante la válvula 
reguladora de caudal situada a la entrada del sistema. Se registra tanto el caudal de 
aire como la presión lograda en el interior del cuerpo de la junta, para lo que se ha 
utilizado un transductor de presión y un caudalímetro de alta resolución. La Figura 
6-10 muestra la disposición general del banco de ensayos durante la caracterización de 
una junta de fluidos magnéticos. 
 
Figura 6-10 Imagen del banco de ensayos para la caracterización de prototipos de 
juntas con fluidos magnéticos. 
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b) Capacidad de presurización de junta con fluido MR 
Se han realizado ensayos de capacidad de presurización con el fluido MR en dos casos 
de dilución. Se ha comenzado probando la presión máxima que alcanza el FMR122-2ED 
estándar, Figura 6-11. Debido a que la fricción con este fluido es muy alta se ha 
decidido diluir al 30% el fluido MR, y con estas nuevas condiciones los resultados 
obtenidos se muestran en Figura 6-12. Ambos ensayos se realizan en reposo (0rpm). 
 
Figura 6-11 Resultados experimentales de la junta con fluido MR. 
 
 
Figura 6-12 Resultados experimentales de la junta con fluido MR diluida al 30%. 
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El valor de la presión máxima calculada se obtiene de la Ecuación 6-3 y Ecuación 6-5, 
multiplicando el resultado por el número de anillos en la junta, ocho, como se ha 
indicado previamente. Los resultados del modelo, así como de los ensayos 
experimentales vienen resumidos en la Tabla 6-2. 
 
Tabla 6-2 Tabla resumen de resultados de la capacidad de presurización de la junta de 
estanqueidad basada en fluido magnetoreológico. 
Capacidad de 
presurizacion (kPa) 
MRF 122  
(diluido al 30%) 
MRF 122 
Por anillo Junta Por anillo Junta 
Capacidad de 
presurización 
estimada, modelo. 
Min 12.36 98.88 41.2 336.8 
Max 15.75 126.0 52.5 420.0 
Valores experimentales de 
la junta, (eje parado 0rpm) ---- 130.0 ---- 320.0 
 
Como se muestra en la Figura 6-11, la presurización máxima con el fluido MRF122 
(original) se alcana en un valor aproximado a 3,2bar, ligeramente inferior a la presión 
máxima esperada con el modelo teórico empleado, el cual predecía un resultado en la 
horquilla comprendida entre 3,3 y 4,2bar. La presión máxima por cada anillo varía de 
41,2kPa a 52,5kPa, en función del campo magnético presente en el fluido, que como 
queda patente en la Figura 6-2 y la Tabla 6-1, no es constante a lo largo de la sección 
del anillo. 
 
En el caso de reducir la concentración de partículas magnéticas en el fluido mediante la 
dilución al 30%, la capacidad de estanqueidad ha descendido a un valor comprendido 
entre 12,4kPa y 15,7kPa. Resumiendo, la capacidad de presurización del fluido MR 
para una junta como la estudiada en el proyecto (compuesta por 8 anillos) es de 
336,8kPa (3,3bar) a 420kPa (4,2bar), mientras que diluyendo al 30% el fluido MR la 
presión total desciende significativamente, con valores entre 98,9kPa (0,99bar) y 
126kPa (1,26bar). 
 
c) Capacidad de presurización de junta con ferrofluido 
Debido al diferente comportamiento de los fluidos MR en comparación con los 
ferrofluidos, las juntas basadas en estos últimos fluidos activos se deben de analizar de 
manera diferenciada. Así, para calcular la presión generada o soportada por cada una 
de las juntas magnéticas se integra la Ecuación 6-1. Y para determinar la presión total 
de la junta se multiplica por el número de anillos magnéticos que conforman la junta, 
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ocho en este caso. Como resultado del cálculo e integración en el volumen del anillo, 
se obtiene una distribución de presión como la mostrada en la Figura 6-13. 
 
Figura 6-13 Capacidad de presurización de un anillo magnético con ferrofluido de 
FERROTEC APG s10n 
La presión media calculada se sitúa en torno a 9kPa, (Figura 6-13), lo que significa una 
presión total en la junta de alrededor de 72kPa (0,72bar), fruto de multiplicarlo por el 
número de anillos, ocho. El resumen de los resultados, teóricos y experimentales se 
pueden consultar en la Tabla 6-3. 
 
Tabla 6-3 Tabla resumen de resultados de la capacidad de presurización de la junta de 
estanqueidad basada en ferrofluidos. 
Capacidad de presurización (kPa) 
Ferrofluido 
FERROTEC APG s10n 
Por anillo Junta completa 
Capacidad de presurización calculada 9 72 
Experimental (0rpm) Max ---- 70 
Recuperación ---- 48 
Experimental (50rpm) Max ---- 68 
 Recuperación ---- 58 
Experimental (100rpm) Max ---- 60 
 Recuperación ---- 58 
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Los datos experimentales de los ensayos realizados se muestran en la Figura 6-14, 
Figura 6-15 y Figura 6-16: 
 
 
Figura 6-14 Capacidad de presurización de junta con ferrofluidos, en reposo 0rpm. 
 
 
Figura 6-15 Capacidad de presurización de junta con ferrofluidos, a 50rpm. 
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Figura 6-16 Capacidad de presurización de junta con ferrofluidos, a 100rpm. 
La presión de “recuperación”, tal y como se muestra gráficamente en la Figura 6-14, es 
la presión a la cual la junta de fluido magnética (tras su ruptura una vez a alcanzado la 
máxima presurización), vuelve nuevamente a generar sobrepresión en el interior del 
cuerpo de junta, recuperando sus prestaciones. En los ensayos experimentales se ha 
visto un efecto que los modelos no contemplan, que es la reducción de la diferencia 
entre la presión máxima y la presión de recuperación con el aumento de la velocidad 
de giro. En la Figura 6-14, Figura 6-15 y Figura 6-16 se muestra la evolución de la 
presión en el interior del cuerpo de la junta, así como el caudal de aire comprimido que 
fluye por él; todo ello para la condición de reposo y a dos velocidades de 50 y 100rpm. 
 
Como se muestra en la Figura 6-14, la presión máxima en la junta ajusta con bastante 
exactitud al valor estimado por el modelo, cercano a 0,72bar. La presión de 
recuperación en este ensayo se sitúa en torno a 0,48bar. Cuando el eje comienza a 
rotar (ver Figura 6-15, 50rpm), la diferencia entre la presión máxima y la de 
recuperación se ve reducida. En estas condiciones (50rpm), la velocidad máxima se 
sitúa aproximadamente a 0,68bar y la de recuperación en 0,58bar. Finalmente, cuando 
la velocidad alcanza las 100rpm (ver Figura 6-16), ambas presiones son prácticamente 
iguales, con un valor promedio de 0,6bar. Por encima de esta velocidad, y hasta 
1000rpm, no se ha visto variaciones de presión. 
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d) Comparación de resultados 
En los ensayos experimentales, una vez se ha alcanzado la máxima capacidad de 
presurización, se han apreciado dos comportamientos muy diferenciados en la 
evolución de la presión. En el caso de los fluidos MR la presión se mantiene constante 
tras superar la mencionada máxima presión. No se ha detectado la presurización 
máxima de rotura y posterior presión de recuperación vista en la juntas de 
ferrofluidos.En las juntas basadas en ferrofluidos se constata que las juntas magnéticas 
se rompen, haciendo caer la presión y aumentando el caudal de aire, para a 
continuación y tras un tiempo de recuperación, volver a formarse dicha junta y 
aumentar la presión hasta alcanzar la presurización máxima. Este ciclo se repite 
indefinidamente en las juntas de ferrofluidos. 
 
Finalmente, se concluye que las juntas basadas en fluido MR proporcionan una muy 
elevada capacidad de presurización, pero la fricción que generan (par de fricción en 
este caso) los hacen incompatibles con la aplicación del proyecto, cabezales de 
máquinas herramienta de precisión. Por otro lado, de los resultados obtenidos con los 
ferrofluidos se puede concluir que la presión alcanzada es suficiente para mantener 
presurizados cabezales en máquinas herramienta. Además el bajo par de rozamiento 
que ha mostrado esta solución la hace técnicamente viable para la aplicación 
analizada. 
 
  
 
Capítulo 7 
 
Conclusiones generales 
y líneas futuras 
7.1 CONCLUSIONES 
La investigación que concluye con este capítulo ha demostrado que se pueden lograr 
cojinetes hidrostáticos e hidrodinámicos activos mediante el uso de fluidos magnéticos 
como lubricante, además de juntas de estanqueidad para cabezales basadas en 
ferrofluidos. Por otro lado se ha desarrollado una válvula adaptativa y un sistema de 
lubricación hidrostática autocompensada mediante las cuales se mejora notablemente 
las prestaciones de guias lineales y cojinetes radiales lubricados con aceites 
convencionales. 
 
Parar lograr estas conclusioens se han desarrollado modelos teóricos y prototipos 
experimentales para su validación en los ámbitos de: cojinetes hidrostático e 
hidrodinámicos activos basados en fluido MR y válvulas MR, juntas de estanqueidad 
con ferrofluidos, y válvulas adaptativas y sistemas autocompensados para aplicaciones 
de lubricación con aceites convencionales. 
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Tras haber realizado una profunda revisión bibliográfica de las tecnologías tratadas 
durante el proyecto de tesis, se ha trabajado en los modelos de lubricación 
hidrostática, hidrodinámica e híbrida con fluidos tanto convencionales como 
magnéticos. Todos estos desarrollos se han apoyado en bancos de ensayos y 
prototipos de guiados lineales, cojinetes radiales y juntas de estanqueidad. 
 
A continuación se resumen las principales aportaciones de este trabajo de 
investigación: 
 
1. Se ha desarrollado una herramienta de cálculo para determinar las prestaciones 
de los principales guiados de máquinas herramientas con lubricación 
hidrostática, hidrodinámica e híbrida. 
a. Se ha desarrollado un modelo que conjuga la lubricación hidrodinámica 
mediante la resolución numérica de la ecuación de Reynolds y las 
ecuaciones analíticas de la lubricación hidrostática, dando como 
resultado un modelo para cualquier condición de lubricación 
presurizada. 
b. La herramienta de cálculo se ha diseñado para poder ofrecer resultados 
ágiles en cojinetes radiales de cabezales, apoyos axiales de platos de 
torneado y guiados lineales de carros de translación. En comparación a 
las soluciones de CFD la herramienta es más eficiente, ajustada a las 
geometrías específicas de los guiados analizados. 
c. Se ha diseñado, fabricado y puesto a punto un nuevo banco de ensayos 
para la caracterización de cojinetes radiales de lubricación presurizada. 
Este banco de ensayos se ha diseñado para aislar el comportamiento del 
prototipo de cojinete con respecto al banco de ensayos, con posibilidad 
de realizar una caracterización dinámica hasta 250Hz. 
 
2. Se han desarrollado dos soluciones de lubricación hidrostática avanzada para 
trabajar con fluidos convencionales: una válvula adaptativa y un sistema de 
lubricación autocompensada. Esta última solución se ha llevado a diferentes 
casos industriales. 
a. Se han confeccionado sendas herramientas de cálculo para las 
soluciones de válvulas adaptativas y lubricación autocompensada. 
b. Se ha diseñado y fabricado una válvula hidrostática adaptativa, la cual 
se ha validado experimentalmente en el banco de ensayos de cojinetes 
radiales mencionado anteriormente. Con estas válvulas se puede 
trabajar en cualquier tipo de apoyo hidrostático enfrentado, sea lineal o 
radial. 
c. Se ha diseñado y fabricado un guiado lineal con lubricación hidrostática 
y sistema autocompensado. Tras validar la solución desarrollada se ha 
diseñado una patín lineal semejante a uno estándar de rodadura, y así 
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poderse instalar sin modificaciones estructurales. Por último se ha 
industrializado un guiado con esta tecnología de autocompensación, 
donde se ha demostrado la fabricabilidad del concepto y su 
comportamiento en condiciones reales de uso. 
 
3. Se ha desarrollado una solución de lubricación activa basada en fluidos 
magnéticos, donde se ha comprobado que es viable realizar un control a baja 
frecuencia de lubricación hidrostática e hidrodinámica con rigidez infinita. 
a. Se ha validado la lubricación magnetoreológica y el uso de válvulas MR 
para lurbricación hidrostática activa. 
b. Se ha modelizado la lubricación hidrodinámica con dos tipos de fluidos 
magnéticos: fluidos magnetoreológicos y ferrofluidos. 
c. Se ha modelizado el comportamiento de válvulas de control de caudal 
para fluidos magnetoreológicos. Esta solución se ha utilizado para los 
cojinetes hidrostáticos. 
d. Tras analizar la composición de los fluidos magnéticos y sintetizar un 
ferrofluido, se ha caracterizado de manera experimental dos fluidos 
magnéticos comerciales: Un ferrofluido y un fluido magnetoreológico. La 
caracterización de los fluidos se ha centrado en el comportamiento 
magnético y en el reológico. 
e. Se ha diseñado y fabricado un nuevo banco de ensayos para validar 
prototipos de cojinetes activos con lubricación magnética. Los cojinetes 
radiales se han analizado en lubricación hidrodinámica e hidrostática, 
con fluido magnetoreológico como lubricante activo. 
f. Se han diseñado y fabricado válvulas para fluidos magnéticos, con un 
diseño optimizado para las cavidades del cojinete radial del banco de 
ensayos del punto anterior. 
g. Se ha analizado el desgaste que sufren las piezas móviles de los 
cojinetes cuando se lubrican con fluidos magnetoreológicos. Se ha visto 
que el desgaste dentro del tiempo que se analizado es compatible con 
su uso en máquinas herramienta. 
 
4. Se ha desarrollado una solución de junta de estanqueidad basada en fluidos 
magnéticos. 
a. Se ha modelado el comportamiento del ferrofluidos y el fluido 
magnetoreológico trabajando como material activo en juntas de 
estanqueidad. 
b. Se ha diseñado y fabricado un prototipo de junta de estanqueidad con 
el que se han validado los modelos teóricos desarrollados. 
c. Las juntas basadas en ferrofluidos han demostrado unas prestaciones 
muy interesantes, con una capacidad de presurización entre 0,6 y 
0,7bar, sin apenas generar par de fricción. 
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7.2 LÍNEAS FUTURAS 
En base a los logros obtenidos en esta investigación, se realizan las siguientes 
recomendaciones cómo líneas de trabajo futuras: 
• Modelización avanzada de lubricación hidrodinámica e hidrostática: En el 
trabajo desarrollado y descrito en esta memoria se ha trabajado con soluciones 
analíticas para el comportamiento hidrostática y solución numérica para la 
hidrodinámica. Se podría integrar un modelo de CFD para analizar el 
comportamiento en las cavidades, la solución de Reynolds para la presión 
hidrodinámica en la película de aceite, y todo unido a las ecuaciones del 
comportamiento hidrostático. 
• Caracterización dinámica de los cojinetes: el banco de ensayos se ha diseñado  
y se ha comprobado que puede ser utilizado para el análisis experimental de 
cojinetes radiales hasta 250Hz. Analizando las prestaciones dinámicas se 
podrían obtener las matrices de rigidez y amortiguamiento. 
• Diseño de cojinetes con geometría hidrodinámica avanzada: Los cojinetes están 
fabricados con pasta inyectada, por lo que sin excesivo trabajo se puede 
imprimir una geometría en la superficie que mejore el comportamiento 
hidrodinámica de los cojinetes radiales, al estilo del patrón en espiga. 
• Simplificación de válvula adaptativa: Las válvulas adaptativas han demostrado 
ser muy interesantes desde el punto de vista prestacional, pero el diseño que 
se ha empleado ha sido complejo y por tanto caro de fabricar. Sería muy 
interesante lograr un diseño que reduzca la complicación y con ello los costes 
del sistema. 
• Soluciones para carros lineales hidrostáticos de fácil fabricación y puesta a 
punto: En línea con el punto anterior, uno de los aspectos que más frena a los 
diseñadores en la implementación de la tecnología hidrostática es su 
complejidad, tanto a nivel de fabricación como montaje. Lograr una solución 
que por replicación permita reducir los costes y la complejidad de estos guiados 
haría que su implementación fuera más extendida. 
• La lubricación activa, hidráulica activa: Se ha demostrado que la lubricación 
activa permite lograr altas prestaciones, aunque en la solución desarrollada en 
el proyecto con un ancho de banda muy limitado. El desarrollo de válvulas 
activas parar fluidos magnéticos en el interior de los cojinetes podrá aumenta el 
ancho de banda. 
• Los fluidos magnéticos presentan serias limitaciones para la lubricación activa, 
por lo que se plantea el uso de válvulas servo-pilotadas de alta dinámica para 
cojinetes activos. En esta línea se plantea desarrollar actuadores hidráulicos 
activos con los que ofrecer una elevada densidad de potencia con un ancho de 
banda de hasta 100Hz. 
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• Las juntas de estanqueidad basadas en ferrofluidos ha sido la aplicación más 
prometedora de las estudiadas con fluidos magnéticos. Para avanzar en el 
conocimiento se debería trabajar en nuevas geometrías de anillos y fluidos 
magnéticos que combinen el comportamiento de los ferrofluidos con los fluidos 
magnetoreológicos. 
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